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ORGANES DE TRANSMISSION DIRECTE 



Les organes de transmission directe a composants mecaniques sont des elements de 
machines qui permettent d'assurer la transmission d’une certaine quantite d’energie d’une 
partie mo trice vers une ou plusieurs machines recep trices. La transmission est dite directe s'il 
n'y a pas de modification de la frequence de rotation dans l’organe de liaison. 

L'etude des elements de transmission directe comprend les elements de machines suivant : 

1 . Axe et arbre. 

2. Paliers et butees simples. 

3. Paliers et butees hydrostatiques. 

4. Paliers et butees hydrodynamiques. 

5. Paliers et butees a roulement. 

6. Accouplements et joints d’arbre. 

7. Mecanismes a cames. 



CHAPITRE 9 

DYNAMIQUE DE LA TRANSMISSION 



Avant de commencer l'etude des divers elements de machines utilises comine organe de 
transmission, il est necessaire de completer les connaissances sur les grandeurs mecaniques et 
les facteurs exterieurs influencant le comportement de l'ensemble. 



9.1 RAPPEL DE MECANIQUE 

La technique des entrainements impose le choix du moteur et des elements intennediaires 
en fonction des conditions imposees par la machine receptrice de maniere a remplir 
pleinement toutes les fonctions exigees comine une securite suffisante contre toutes les 
surcharges previsibles, un rendement energetique elevee, un niveau sonore reduit, l’absence de 
phenomenes vibrato ires genant, etc. 

9.1.1 RELATIONS GENERALES 

Les relations fondamentales de la mecanique rationnelle s'appliquent directement aux 
organes de transmission. Elies expriment la valeur des couples moteurs et recepteur en 
fonction des vitesses lineaires et angulaires. Rappelons brievement les formules 
fondamentales, les symboles et les unites utilisees dans ce chapitre, bien que les equations 
proposees seront si possible des equations de grandeurs, done ces relations ne dependront pas 
des unites utilisees. 

1. Frequence de rotation : n [tours par seconde] 

(elle est encore donnee tres souvent en tours par minute). 

2. Vitesse angulaire : co = 2 n n [radians par seconde] 

3. Puissance transmise : P = M co [watts] 

4. Position du point au rayon : r [metres] 
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5. Vitesse circonferentielle : v = 0 )r = 2nnr [metres par seconde] 

6. Couple transmis : M= P / to = P/(2 n n) [metre * newtons] 

Ces diverses relations restent valables en chaque instant meme dans les entrainements a 
vitesse variable. La vitesse angulaire, la puissance et le couple sont alors des valeurs 
instantanees. L'effet de l’inertie des masses en rotation et/ou en translation doit s'introduire 
obligatoirement dans un calcul complet d'une transmission mecanique. 

En regime permanent a vitesses constante, regime excessivement rare en pratique, les 
forces et les couples engendres par l'inertie des masses sont nuls. Le calcul des conditions 
mecaniques de transmission est alors fortement simplifie. Bien souvent, il est tres difficile, 
voire meme impossible, de chiffrer avec precision les effets des variations de couple 
engendrees par les accelerations des masses, tant sur le moteur que sur le recepteur. De plus, 
le nornbre de types de machines motrices et surtout de machines receptrices differents etant 
tres eleve, pour simplifier la recherche des efforts ou le choix des organes, les valeurs 
nominales de la puissance et du couple, trouvees a vitesse constante, sont multipliees par un 
facteur de correction appele facteur de sendee. Cette correction apportee a la recherche de la 
faille des organes varie habituellement avec le type de machine motrice, de machine 
receptrice et la nature des elements de liaison. Les fabricants d’elements de transmission 
indiquent ces facteurs de service dans des listes plus ou moins detaillees de leurs catalogues. 

Les a-coups sont a craindre particulierement dans les machines equipees de mecanismes a 
leviers articules comprenant des pieces en mouvement alternatif comine les moteurs a 
combustion interne, les compresseurs et les pompes a pistons ou les transfonnateurs de 
mouvement a chainons et articulations. Le controle et le choix des organes de transmission 
doivent envisager toutes les forces et les couples statiques et dynamiques provoques par la 
charge dans toutes les conditions de service. Les periodes a vitesse variable comine les 
demarrages et les ralentissements jusqu'a l’arret complet, les surcharges accidentelles, ne 
seront pas oubliees pendant toute l’etude. 

9.1.2 ACCELERATION MOYENNE 



Pour faciliter les calculs et simplifier fortement la solution des problemes d’entrainement, 
il est possible d’admettre, dans une etude preliminaire et des plus sommaire, une acceleration 
lineaire ou angulaire constante pendant les periodes a vitesse variable comine pendant le 
demarrage ou l’arret de la transmission. Si At represente l'intervalle de temps prevu pour 
atteindre la variation de vitesse lineaire Av ou la variation de vitesse angulaire Aco, 
l’acceleration lineaire a m ou l’acceleration angulaire moyenne a m se trouvent simplement par 
les quotients de la difference des vitesses par l'intervalle de temps correspondant : 



Acceleration lineaire moyenne : 



Av 
At ' 



(9.1.1) 



Acceleration angulaire moyenne : 



a, 



Aco 
At ' 



(9.1.2) 



Cette methode simplifiee de trouver l'acceleration n’est qu'une approximation tres grossiere et 
donne de tres mauvais resultats dans les entrainements avec couples moteur et recepteur 
fortement variables. L'etude de la dynamique du systeme sera completee par l’introduction des 
conditions reelles de fonctionnement. Le but final est d'adapter le moteur, le recepteur et les 
elements intermediaires aux sollicitations probables en service afin d’optimiser les couts. 
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9.1.3 ACCELERATION A VITESSE VARIABLE 



Le couple des moteurs electriques et des moteurs a combustion interne est habituellement 
donne en fonction de la frequence de rotation ou de la vitesse angulaire, et non en fonction du 
temps : 

3T mo t - M mot (co) . 

Supposons le couple rnoteur M mot et le couple recepteur M r e C sur l’arbre intermediate 
parfaitement connus et dependant directement de la vitesse angulaire. Pendant la periode de 
demarrage, le couple rnoteur doit rester toujours superieur au couple resistant si l’acceleration 
angulaire doit rester positive : M mot > M r e C . Le couple utile, permettant a l'ensemble 
d'accelerer, est egal a la difference entre ces deux couples : 

■f/uiile — V/n-idt — M r & c . (9.2. 1) 



Si /tot represente le moment d’inertie de masse total calcule sur l’arbre rnoteur, l’acceleration 
angulaire vraie sur cet arbre se trouve par : 



(X = (X = 
^ mot ^ rec 



M mot - M r& _ M utile 



J, 



/, 



(9.2.2) 



Dans cette expression generale, le couple utile M uti i e est aussi une fonction de la vitesse 
angulaire : M ut ii e = M ut ii e (co) . En introduisant cette caracteristique mecanique dans l’expression 
precedente, la relation devient : 



^ mot ® 



M utile(«) 

/„, 



(9.2.3) 



Cette relation differentielle permet de trouver la vitesse angulaire en fonction du temps en 
resolvant l’equation differentielle du premier ordre par une methode adequate, tres souvent par 
une methode numerique, en particulier si le couple utile est connu seulement sous forme 
numerique. 



MOTEUR 






o 

3 

Q 



RECEPTEUR m 



Modele de colcul 





Figure 9.1 Transmission entre un rnoteur et un recepteur 
Couples rnoteur, recepteur et utile. Calcul cinematique de la transmission 

Dans la plupart des cas, les couples rnoteur et recepteur sont donnes sous forme de 
courbes relevees experimentalement. Si l’expression du couple utile peut se donner sous 
forme analytique, les methodes usuelles de resolution peuvent s'introduire directement dans la 
solution : integration analytique ou methode numerique coinme par exemple la methode de 
Runge-Kutta. 

Si par contre l’expression du couple utile ne peut pas se donner sous forme analytique, il 
est possible de trouver les intervalles de temps successifs ecoules pour une variation de 
vitesse angulaire Aco. En partant de la relation differentielle exacte et apres separation des 
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variables, il est possible d’ecrire l’intervalle elementaire de temps en fonction de la variation 
elementaire de vitesse angulaire sous la forme : 



d t = 



dco 

M u„le (<*>)/•/« 



(9.2.4) 



Pratiquement, la variation totale de la vitesse angulaire sera divisee en un certain nombre 
d’intervalles egaux, si possible en 2 n pas. Le temps necessaire pour passer de la vitesse 
angulaire tOi a la vitesse angulaire (Oi+i c'est-a-dire d’obtenir une variation de vitesse : Aco = 
C0i+i - C0i , peut se trouver approximativement par : 



Aco 

At- 

M utile 



(9.2.5) 



Dans cette expression, M ut n e est le couple utile moyen dans l’intervalle de temps calcule At. 
Finalement, la determination de tous les intervalles de temps en fonction de la variation de 
vitesse angulaire permet d’approximer l’expression cinematique : co = co (?) . Le mouvement 
circulaire varie etant connu, les definitions fondamentales de la cinematique sont directement 
applicables. 

Remarque importante : Sur la figure 9.1 , le couple utile est nul lorsque la vitesse 
angulaire atteint sa valeur nominale co n . Cela presuppose qu'a la vitesse nominale, le couple 
moteur est exactement egal au couple du recepteur. Pour atteindre cette vitesse nominale, le 
dernier intervalle de temps calcule devrait tendre vers l’infini. Pour eviter cette difficulty 
cinematique et dynamique, le couple moteur M mot doit toujours posseder une certaine reserve 
de couple vis a vis du couple recepteur a la vitesse angulaire nominale. 



9,1.4 REDUCTION DES MASSES 



A l'acceleration ou au ralentissement des machines tournantes, les forces et couples 
engendres par l’inertie des masses se superposent aux efforts statiques. Habituellement, 
l'acceleration lineaire a et l'acceleration angulaire a sont variables pendant tout mouvement a 
vitesse variable. Les relations de la dynamique applicables sont : 

1 . Masse en translation rectiligne : F a = m a. 

2. Masse en rotation autour d’un axe fixe : M a = J a a = J a dco/df. 



avec : m masse en translation, 

J a moment d’inertie de masse par rapport a l'axe de rotation. 

Si la transmission se compose de plusieurs organes en rotation a des vitesses angulaires 
differentes, cornme par exemple dans un train d’engrenages, la transmission n’est plus directe 
et les accelerations angulaires sont differentes sur chacun des arbres. Pour faciliter les calcul 
des effets d’inertie de ces diverses pieces, l’inertie des organes en rotation est reduite 
habituellement sur l’arbre moteur. Le principe de cette operation consiste a introduire la 
conservation de l’energie cinetique en rotation. Soit J x le moment d’inertie de masse reel sur 
l'arbre x et soit co x sa vitesse angulaire. La conservation de l’energie impose : 

2 2 
0,5 J X mot ® mo t — 0,5 J x (0 x , 



J x mot etant le moment d’inertie J x reduit sur l’arbre moteur. Cette valeur se trouve par : 

(9.3.1) 



^xmot *^x 






V 03 mot J 
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Tres souvent, la transmission comprend aussi des masses en translation rectiligne cornine par 
exemple les poids suspendus aux crochets dans les engins de levage. La conservation de 
l’energie cinetique s'applique egalement a ces masses et la transformation de l’inertie de 
translation en inertie de rotation se fait par la relation : 

2 2 

0?5 J m mot CO mot 0?5 TYl V . 

et : J m mot = m (v / to) 2 . (9.3 .2) 

avec : J m mot moment d’inertie de masse reduit sur l’arbre rnoteur, 
m masse en translation, 

v vitesse de la masse en translation. 

Si J a represente le moment d’inertie total des masses situees sur l’arbre rnoteur, le moment 
d’inertie de masse total reduit sur l’arbre rnoteur sera : 



•Ao, mot *Ai J* mot ^ 1 "A 



mj mot * 



z=l 



j = i 



(9.3.3) 



Le couple a produire sur l’arbre rnoteur pour vaincre le couple resistant de la machine 
receptrice et toutes les inerties des masses en mouvement se calcule par : 



^mot = ^Aes + 



•Ai +X^ximot +X *A 



mj mot 



i=l 



j = i 



dco 

At 



(9.3.4) 



avec : M r & couple resistant statique sur l'arbre rnoteur. 

Le choix correct d’un systeme d’entrainement, en particulier des caracteristiques du 
rnoteur, est dicte parfois par les masses a accelerer ou a freiner et par l’intervalle de temps 
admissible plutot que par le couple nominal en regime permanent. De plus, ces relations 
generales ne tiennent pas compte des pertes par frottement entre les diverses pieces et les 
conditions de demarrage peuvent etre modifiees de fond en comble par le frottement de repos 
cornine par exemple dans les machines equipees de paliers lisses, de mecanismes a vis ou de 
reducteurs a vis sans fin. 



9.2 CHOIX DE LA MACHINE MOTRICE ET DES ORGANES 
DE TRANSMISSION 

L'etude d'une transmission directe ou indirecte doit introduire toutes les caracteristiques 
dynamiques des machines motrice et receptrice, des organes intermediaires et leur 
interdependance. Habituellement, toutes ces grandeurs ne sont pas connues avec precision et 
la solution consiste a idealiser l’ensemble en choisissant un modele aussi fidele que possible. 

Designons dans ce sous-chapitre par P n la puissance nominale du rnoteur a la frequence 
nominale n n produisant un couple nominal M n . Les caracteristiques generales des composants 
moteurs cornine le couple en fonction de la frequence de rotation, l’inertie des masses par 
rapport a l'axe, sont communiquees par les fabricants ou les fournisseurs de moteurs. 
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9.2.1 MOTEUR ASYNCHRONE TRIPHASE A VITESSE FIXE 

Le moteur asynchrone triphase a rotor en court-circuit est le moteur les plus souvent 
utilise dans les transmissions motorisees jusqu'a des puissances de 100 kW environ car il 
possede une structure mecanique tres simple, supporte des charges variables et son prix de 
revient reste tres competitif. L'inconvenient rnajeur de ce moteur dans son execution 
fondamentale est l’impossibilite d’obtenir une variation de la frequence de rotation. Les 
caracteristiques mecaniques principals intervenant dans l’etude de la transmission sont : 

1 . Frequence de rotation synchrone n s du moteur a p paires de poles alimente a la frequence 
du reseau f\ : 

«s =/i Ip. 

Pour les executions et alimentations triphasees usuelles, les frequences de rotation 
synchrone sont : 

Paire de poles : 1 2 3 4 5 6 

n s = 50 25 16,7 12,5 10 8,33 [t/s] a 50 Hz 

n s = 60 30 20 15 12 10 [t/s] a 60 Hz 

2. Glissement s a la frequence de rotation n : 

5 = (n s - n)/n s . 

Comine la frequence de rotation reelle du moteur depend du couple a transmettre, a la 
frequence synchrone le couple etant nul, la frequence de rotation varie legerement avec la 
charge. A la frequence de rotation nominale, le glissement varie de 6% a 1% suivant la 
puissance. 

3. Variation du couple moteur sur l'arbre en fonction de la frequence de rotation : 

M mot — M mo t(,j) — A/rnotfCO). 

Le couple moteur varie entre le couple d’enclenchement et la marche a vide. La frequence 
de rotation nominale n a est donnee par le point caracteristique permettant d’obtenir le 
couple nominal M n , done egalement la puissance nominale. Cette grandeur depend du 
nombre de paires de poles, de la puissance nominale et de la construction interne du 
moteur en particulier de la fonne des encoches dans le rotor. La figure 9.2 donne failure 
generate du couple en fonction de la frequence de rotation. Le moteur parcourt a chaque 
mise sous tension cette courbe du couple jusqu'a la stabilisation de la vitesse. Le point de 
travail correspond au point d’intersection de la courbe de charge avec la courbe du moteur. 
Le moteur usuel est le moteur a deux paires de poles. 

4. Inertie du rotor : elle est relativement faible pour ce genre de moteur et elle est donnee 
dans les catalogues detailles des fabricants (attention aux anciennes unites ou au produit 
GD 2 = produit du poids par le diametre d ’inertie au carre). 

5. Courant electrique c'est-a-dire l'intensite en fonction de la frequence de rotation : 

I = I(n) . 

Cette grandeur est tres importante, non seulement pour le choix de l’appareillage electrique 
de commande, mais aussi dans l'estimation de l’echauffement du moteur lors 
d’enclenchements repetes. Le courant d’enclenchement vaut 4 a 6 fois le courant nominal. 

6. Rendement total du moteur et possibility de surcharges. Ces deux grandeurs sont aussi 
donnees dans la figure 9.2 . Pour une charge inferieure a 50%, le rendement du moteur 
devient franchement mauvais, l’energie electrique consommee etant mal transformee en 
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energie mecanique. II faut eviter de surdimensionner la puissance nominale produite par le 
moteur par un choix inadequat. 





Figure 9.2 Caracteristiques principales du moteur asynchrone triphase mono vitesse 

7. Centrage de Varbre sur des paliers, generalement a roulements a billes, et la capacite 
portante du moteur pour des charges radiales sur l’arbre. Les fabricants de moteurs 
fournissent des graphiques representant les charges radiales admissibles en fonction de la 
position de cette charge. La lubrification des paliers assure une duree de graissage 
d’environ 10 a 20 000 heures, la recharge s'effectuant soit par demontage des flasques sur 
les petits moteurs, soit par graisseurs sur les plus grands. 

8. Caracteristiques de freinage : le couple de freinage = M(co) lorsque la partie 
entrainee devient motrice est une propriety importante pour le moteur asynchrone, en 
particulier dans les engins de levage. Le moteur peut etre equipe d’un frein mecanique 
complementaire. 

9. Temperature et altitude : Selon nortne VDE 0530, les caracteristiques speciftques des 
moteurs asynchrones sont valables pour une temperature ambiante de 40°C et une altitude 
de 1000 metres au maximum. Si la temperature ou l’altitude sont plus elevees, il faut 
reduire la puissance nominale du moteur. 

9.2.2 CHOIX DU MOTEUR ET CORRECTIONS 

Le moteurs sont prevus generalement pour un service continu, c'est-a-dire sous charge 
constante, la duree d’enclenchement permettant d'atteindre la temperature d’equilibre. Si le 
service est intennittent, constitue d’une charge constante pendant un certain temps suivie d'un 
arret, la puissance admissible peut etre augmentee. Le service intennittent se definit par le 
rapport : 

c . _ Somme des durees de fonctionnement sous charge 

ijl — . 

Duree du cycle 

Cest le rapport de la duree de fonctionnement sous charge a la duree du cycle, la duree du 
cycle etant la somine de la duree de fonctionnement sous charge et des arrets. 

Chaque moteur asynchrone est choisi en fonction de la charge thermique. Le cas ideal est 
donne par un moteur ne demarrant qu'une seule fois, les masses a accelerer etant modestes, la 
charge restant pratiquement constante. La puissance necessaire du moteur est egale au couple 
resistant multiplie par la vitesse angulaire. Un second cas est represente par un moteur a 
demarrages frequents, masses importantes et faible couple resistant. La puissance a adopter 
pour ce genre de moteur est la charge thennique admissible. La cadence de demarrage 
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admissible est le nombre de demarrages a vide sous Si = 50%. Si les masses a accelerer sont 
importantes ou si le couple resistant est present pendant cette periode, la demande en courant 
est plus importante et le moteur subit un echauffement plus grand. Le nombre de demarrages 
doit etre diminue. 



Effet des moments d'inertie Effet des couples et M, 6c Effet de la nature du service 




Rapport J| 0 t mo | / J mo t Rapport Service intermittent Si 



Figure 9.3 Corrections de la frequence de demarrage pour les moteurs asynchrones 

La cadence de demarrage admissible peut se trouver par la relation : 

Z = Zo Kj Km K v , 

avec : Z nombre de demarrages admissible par heure, 

Z 0 nombre de demarrages a vide avec Si = 50% (donne par le fabricant), 

Kj correction engendree par les masses additionnelles, 

K m correction creee par le couple resistant, 

K v correction imposee par la nature du service. 

9.2.3 MOTEUR ASYNCHRONE A PLUSIEURS VITESSES 

Le moteur asynchrone possede une seule vitesse nominale sous un couple constant, la 
frequence de rotation ne pouvant pas se modifier. Les possibility de variation de la frequence 
de rotation sont : 




Frequence de rotation en t/min 

Figure 9.4 Couples et courants dans un moteur asynchrone a poles commutables 
en fonction de la frequence de rotation (SEW Usocome) 
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1 . Moteurs asynchrone d poles commutables 

L'obtention de plusieurs vitesses de rotation par commutation des poles est une solution 
simple. Les moteurs sont construits habituellement pour des couples nominaux a peu pres 
egaux aux diverses frequences de rotation nominales. La solution la plus courante consiste a 
obtenir un rapport 1 a 2 des frequences de rotation (couplage Dahlander). 

2. Moteurs asynchrones a bobinages separes 

La commutation des poles permet une utilisation du moteur electrique soit pour Tune, soit 
pour l'autre des frequences de rotation. 

Pour les moteurs a plusieurs vitesses, il est eventuellement necessaire de reduire le couple lors 
du passage de la grande a la petite vitesse car en regie generate, les couples d’inversion sont 
souvent plus grands aux couples de demarrage. 

9.2.4 MOTEUR ASYNCHRONE A VITESSE VARIABLE 

Une autre possibility d’obtenir une variation de la frequence de rotation est d’alimenter le 
moteur asynchrone en courant triphase a frequence variable. La frequence de rotation est 
donnee par : n = f (1 -s)/p ; elle est proportionnelle a la frequence du reseau electrique. 
L'evolution des semi-conducteurs de puissance et de la technique de commande numerique 
rend possible l’introduction de convertisseurs de frequence pour alimenter les moteurs 
asynchrones. Les convertisseurs peuvent se diviser en trois groupes : convertisseur direct, 
convertisseur a tension continue, convertisseur a courant continu. 

La commande de ce type de moteur necessite non seulement la variation de la frequence, 
mais egalement une modification de la tension, ce qui complique quelque peu l’appareillage 
electrique. La figure 9.5 montre la variation du couple en fonction de la frequence 
d'alimentation. La regulation de la commande limite le couple engendre par le moteur dans la 
partie descendante de la courbe, situee a droite du couple de decrochage. Le glissement est 
impose par la charge sur le moteur. Le demarrage a basse frequence limite le courant 
d'enclenchement a un niveau inferieur a celui d’un moteur nonnal. Cette figure montre aussi la 
modification du couple engendre par le moteur asynchrone alimente a frequence constante, 
mais a tension variable. 




Figure 9.5 Caracteristiques du moteur asynchrone a frequence et tension variable (SEW Usocome) 

9.2.5 MOTEURS A COURANT CONTINU 

Les diverses variantes de commutation et de conception des moteurs electriques a courant 
continu permettent d’obtenir une variation de la frequence de rotation accompagnee d’une 
modification du couple produit sur l’arbre moteur. L'evolution rapide des elements 
electroniques de transformation du courant alternatif en courant continu a permis une 
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application efficace de cette famille de moteurs dans la technique de la commande et de la 
regulation. Des fonctions supplementaires comme un controle de l'acceleration en un temps 
preregie, la surveillance du couple avec limitation electronique en cas de surcharge et d'autres 
fonctions speciales sont actuellement possibles. Ce type de moteur se compose de differents 
bobinages, la tension etant transmise au rotor par l'intermediaire de balais et du collecteur. 
Ces derniers sont des pieces d'usure et demande un controle et un entretien a intervalles de 
temps reguliers. 

L'avantage essentiel du moteur a courant continu est sa capacite de pouvoir varier d’une 
facon continue la frequence de rotation sans augmenter les pertes d’energie. La frequence de 
rotation est approximativement proportionnelle a la tension et inversement proportionnelle au 
flux magnetique tandis que le couple produit est proportionnel au produit du flux magnetique 
par le courant. En general, la variation de vitesse est obtenue par une tension d'induit variable 
avec courant d’excitation constant. 






Figure 9.6 Caracteristiques M = M(n) des divers types de moteurs a courant continu 

La figure 9.6 montre les caracteristiques du couple en fonction de la frequence de rotation 
pour les trois types fondamentaux de moteurs a courant continu, le trait epais indiquant M = 
M(n) pour falimentation sous tension totale, le trait mince sous tension reduite. Les 
possibility de reglage de la frequence de rotation dependent du type de moteur et du couplage 
de falimentation : de 1 a 3 jusqu'a 1 a 100. 



Moteur Diesel 




Moteur 6 explosion i 



/ 

/ 

/ 

/ 




Frequence de rotation 



Frequence de rotation 



Figure 9.7 Caracteristiques mecaniques des moteurs a combustion interne en fonction 
de la frequence de rotation : Puissance, couple et consommation : 1. Moteur Diesel, 

2. Moteur a essence 
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9.2.6 MOTEURS A COMBUSTION INTERNE 

La commande d’elements mecaniques peut aussi s'effectuer par l'intermediaire de moteurs 
a combustion interne : moteurs Diesel ou moteurs a explosion. 

Le couple rnoteur varie avec la frequence de rotation pour ces deux types de moteurs; 
l’augmentation de la frequence de rotation provoque habituellement une baisse du couple a 
partir du couple maximal M max . La puissance produite, representee sur les deux figures, est 
egale au produit du couple par la vitesse angulaire. Pour les moteurs non suralimentes, la 
caracteristique est degressive. Pour les moteurs Diesel suralimentes, la caracteristique de la 
puissance P = P(n) est progressive. Le rendement effectif des moteurs a combustion interne 
vaut : 

- pour le rnoteur Diesel : 28% a 46% suivant la grandeur, le type et la suralimentation, 

- pour le rnoteur a essence : 22% a 32% . 

9.2.7 MOTEURS HYDRAULIQUES 

Le couple rnoteur peut aussi provenir d'un rnoteur hydraulique si une installation 
generatrice de pression et debit de fluide oleohydraulique est a disposition. Les moteurs et 
pompes hydraulique sont des machines hydrostatiques. La transfonnation de l’energie 
hydraulique en energie mecanique est la meme pour toutes ces machines. L'equation 
fondamentale du couple rnoteur est donnee par l’expression : 

'ffrnot Ap i'l i tlglo/(2 Ti ), 



avec : 

M mot couple sur l’arbre rnoteur, 

Ap chute de pression entre l’orifice d’entree et de sortie, 

Vh cylindree geometrique, soit le volume absorbe par tour, 

rjgio rendement global du rnoteur. 





Figure 9.8 Schema hydraulique d'un rnoteur a circuit ferme. 

Caracteristiques du rnoteur Rexroth 

Cette transfonnation d’energie est obtenue de differentes facons selon le type de conception. 
On peut diviser les moteurs hydrauliques en cinq families : 

- moteurs a engrenages exterieur et/ou interieur, 

- moteurs a palettes, 
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- moteurs a pistons disposes radialement, 

- moteurs a pistons disposes axialement, les pistons etant rnontes dans un carter fixe, 
mobile ou dans un bardlet, 

- moteurs a rotor profile. 

L'avantage des transmissions hydrostatiques par rapport aux autres types de transmission 
reside dans la compacite des composants et la possibility de varier la frequence de rotation 
dans un large domaine. En fonctionnement moteur, la frequence de sortie est proportionnelle 
au debit absorbe et inversement proportionnelle a la cylindree. 

Les pressions d’alimentation peuvent depasser 400 bars et les frequences de rotation 
peuvent varier de rnoins d’un tour par minute a plusieurs milliers de tours par minute suivant 
les executions et les puissances. Ces deux caracteristiques, gamine etendue des vitesses et 
couples importants, sont les avantages de ces machines. Les inconvenients sont : 

- le rendement global relativement bas de la transfonnation : energie mecanique en energie 
hydraulique, puis a nouveau d’energie hydraulique en energie mecanique. 

- la necessity d’implanter une commande hydraulique complete, d’ou prix de revient eleve. 

- le bruit et les risques de souillures dus a la presence de l’huile hydraulique. 

La figure 9.8 montre a gauche le schema usuel d’un moteur hydraulique en circuit ferine 
compose d’une pompe principale a debit variable, d'une pompe de gavage assurant le 
remplissage complet du circuit, du moteur a cylindree constante avec ses organes de 
commande et de securite. A droite, le graphique montre les niveaux de rendement global du 
moteur, le rendement etant maximal a 50% de la frequence maximale et a 75% du couple 
maximal. Ce graphique est complete par les courbes a puissance et debit constants en fonction 
de la frequence de rotation. 

9.2.8 ENTRAINEMENT DE LA MACHINE RECEPTRICE 

La transmission directe du couple moteur vers le recepteur est obtenue par l'intermediaire 
d’un accouplement plus ou moins rigide lorsque le couple moteur est toujours superieur au 
couple du recepteur a vitesse variable et surtout pendant la periode de demarrage. Si le couple 
moteur est insuffisant pour atteindre une acceleration optimale des masses en rotation, il est 
necessaire d’intercaler entre les deux machines un embrayage ou un accouplement a couple 
variable cornme les accouplements centrifuges, hydrauliques ou a induction. 




Couple constant 



Couple croissant 



Couple decroissant 






Figure 9.9 Conditions de demarrage a couple utile constant ou lineairement variable 
9.2.8. 1 CONDITIONS DE DEMARRAGE 

La difference entre le couple moteur et le couple recepteur sert a modifier la vitesse des 
masses cornme c'est le cas pendant le demarrage ou le ralentissement de l'ensemble. 
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L'acceleration angulaire doit prendre une valeur optimale de telle sorte que les elements de 
liaison ne soient pas sollicites par des efforts depassant leur capacite de charge. D'un autre 
cote, le demarrage ne doit pas durer trop longtemps, en particulier le temps de demarrage des 
moteurs electriques, 2 a 4 secondes alin de limiter fechauffement. 

Considerons un ensemble rnoteur - recepteur dans lequel le couple rnoteur M mot est 
suppose constant quelle que soit la frequence de rotation. Determinons la cinematique de 
l’entrainement pour un couple recepteur : soit constant M^ c = constant, soit variant 
lineairement avec la frequence de rotation. Le couple utile se dcfinit comine precedemment 
par : M ut n e = M mot - M^ c . Designons par M\ le couple utile constant, par M 2 le couple 
augmentant avec la vitesse, et par M 3 le couple diminuant avec la frequence de rotation. Dans 
ces deux derniers cas, le couple utile pourrait s'exprimer par : 

Mutile = Mo + b co, 

avec : M 0 couple initial, 

b une constante representant la pente du couple sur le graphique. 

L'integration de l’acceleration angulaire en fonction du temps permet de trouver la frequence 
de rotation ou la vitesse angulaire et le couple utile en fonction du temps. Ces deux grandeurs 
sont representees sur la figure 9.9 pour les trois cas etudies. En particulier, si le couple utile 
est lineairement variable avec la frequence de rotation, la vitesse devient une fonction 
exponentielle du temps. 

9.2. 8.2 COUPLES UTILES VARIABLES 

Le couple rnoteur ou le couple resistant de la machine entrainee peuvent dependre de la 
position angulaire de l’arbre et posseder une allure fortement variable. Le couple du recepteur 
peut presenter des pointes pouvant depasser le couple maximal produit par le rnoteur. Pour 
realiser un ensemble acceptable economiquement, il est necessaire d’intercaler entre le rnoteur 
et le recepteur un accumulateur d’energie constitue par un volant en rotation. L'energie 
cinetique accumulee pendant la partie de deplacement angulaire a couple rnoteur superieur a 
celui du recepteur est restituee au recepteur lorsque le couple rnoteur est inferieur au couple 
resistant. 

Une etude detaillee et complete de la dynamique de l’ensemble permettra de trouver les 
efforts, en particulier les couples de torsion entre le rnoteur et le volant, entre le volant et le 
recepteur. 



9.3 COMPORTEMENT DYNAMIQUE 

La dynamique etudie le comportement des structures sollicitees par des charges variables 
en fonction du temps. Les exemples classiques de dynamique des structures sont : 

- les forces et couples variables sur les rotors de turbomachines, 

- les efforts brusques sur les structures lors d’une rupture ou d’une explosion, 

- les efforts provoques par un tremblement de terre. 

La dynamique comprend aussi l’etude des vibrations libres et forcees cornme les oscillations 
d'une structure avec maintien ou apres disparition des efforts ayant engendre le mouvement. 
De nombreux problemes rencontres dans la conception de machines font intervenir les forces 
et les couples dus a l’inertie et le comportement des structures sous ces effets. Cette breve 
description des methodes a disposition a pour but d’eveiller la curiosite des utilisateurs. 
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Plusieurs logiciels permettent d’effectuer ces analyses dynamiques pour des structures a 
comportements lineaire et meme non lineaire. 

9.3.1 RELATION GENERALE DE COMPORTEMENT 

La relation fondamentale de la dynamique du point materiel relie la force resultante a la 
masse et a ['acceleration subie par le point : 

YjF = m a. 

Dans le cas general d’une structure composee de masses reparties, d’efforts appliques sur des 
points differents, la relation generale du comportement s'ecrit sous la forme matricielle 
suivante : 

m {u\ + [C] {u} + [K] {u} = {F}, (9.4.1) 

avec : [M\ la matrice de masse de la structure, 

[C] la matrice des amortissements de la structure, 

[/<"] la matrice de rigidite de la structure, 

{F} le vecteur des efforts en fonction du temps, 

{«} le vecteur des deplacements de points de la structure, 

{u} le vecteur des vitesses de ces points, 

{«} le vecteur des accelerations de ces points. 

Tout probleme reel necessite obligato irement la transformation de la structure exacte en un 
modele de calcul constitue d’un nombre (ini de composants. L'art de l’ingenieur consiste 
precisement a effectuer cette modelisation en utilisant son savoir faire. 

9.3.2 ANALYSE MODALE 

L'analyse modale est utilisee pour determiner les frequences propres et les modes propres 
du modele d'une structure. Dans cette analyse, les amortissements et les efforts exterieurs sont 
supprimes. Le comportement de la structure est lineaire. La relation generale se reduit a : 

[M] {«} + [*] M = { 0}. (9.4.2) 

Dans les structures a comportement lineaire, les vibrations libres sont harmoniques et les 
deplacements aux points retenus peuvent s'exprimer en fonction du temps par : 

{u} = {uo} coscot . 

avec : {wo} le vecteur des amplitudes. 

En substituant la valeur du vecteur {u} et sa derivee seconde {«} par rapport au temps dans la 
relation de definition, cette demiere se simplifie en : 

( -co 2 [M] + [K ] ) {wo} coscot = {0}. 

L'expression entre parentheses represente un systeme lineaire homogene de dimensions n x n 
et pour obtenir une solution non triviale, il faut que son determinant soit egal a zero, soit : 

| [A] - X [M] | = 0, (9.4.3) 

avec : A. = co 2 . 

Ce genre de probleme est nomine probleme aux valeurs propres; la solution de ce probleme 
foumit les valeurs propres Xi et les vecteurs propres correspondants {«;}. Les valeurs propres 
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represented le carre des pulsations prop res du rnodele. Toute analyse dynamique importante 
devrait commencer par la recherche des frequences propres au moyen de l'analyse tnodale. 




Mode propre 1 Mode propre 3 



Figure 9.10 Analyse modale d'un arbre de machines : arbre et ses trois premiers modes propres 

9.3.3 REPONSE HARMONIQUE 

Dans la reponse harmonique, la fonction efforts est harmonique, done sinuso'idale, connue 
en amplitude et frequence. L'equation particuliere de la reponse harmonique peut se resoudre 
en fonction de la frequence ou de la pulsation. Si la structure est lineaire, les deplacements des 
points retenus varient aussi hannoniquement a la tnetne frequence, tnais habituellement avec 
un dephasage. L'equation d’equilibre dynamique en reponse harmonique s'ecrit : 

\M] {«} + [C] {u} + [K\ {u} = {F 0 } e |(w(+ip) , (9.4.4) 

avec : {F 0 } vecteur des amplitudes des efforts, 

J (- 1 ) 0 ’ 5 , 

t temps, 

cp dephasage, 

to pulsation connue = 2 nf 

f frequence en Hz. 

L'expression complexe des efforts peut se developper sous la forme : 

{F} = {F 0 } e j(w/+ip) = {F0} e* = {F 0 } (coscp + j sincp) , 

{F}=({F 1 }+j{F 2 })e iw , 

avec : {Fi} = {F 0 } coscp vecteur de la partie reelle des efforts, 

{F 2 } = {F 0 } sincp vecteur de la partie itnaginaire des efforts. 

Dans cette analyse, l’amplitude {F 0 }, la pulsation co et le dephasage cp sont imposes par les 
conditions d’analyse. Tous les points de la structure sont supposes se mouvoir 
sinusoidalement a la meme frequence, mais pas necessairement en phase. Le vecteur des 
deplacements \ u\ peut s'ecrire : 

{u} = {u 0 }Q m+(?) = ({u l }+ j 

avec : {wi} = {uo} coscp vecteur de la partie reelle des deplacements, 

! ui} = { iU)\ sincp vecteur de la partie itnaginaire des deplacements. 

Dans cette expression des deplacements, la pulsation co est la grandeur connue alors que les 
amplitudes et dephasages sont a trouver. En rcmplacant dans l’expression generale le vecteur 
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{u} et ses derivees par rapport au temps, le vecteur { F\ par ses composantes, l’equation prend 
la forme : 

(-to 2 \M\ + jco [C] + ffl) ({mi} + j {u 2 }) = {F 1 } + j {F 2 }. (9.4.5) 

La solution de ce systeme est de type complexe a moins que l'amortissement soit ignore, done 
[C] = [0] et que les parties imaginaires des efforts {F 2 } ou des deplacements {u 2 } soient 
toutes deux nulles. 

9.3.4 ANALYSE DYNAMIQUE GENERALE 

L'analyse dynamique generale devrait etre capable d’exprimer toutes les grandeurs 
cinematiques et dynamiques d’une structure en fonction du temps. II faut distinguer l’analyse 
de structures a comportement lineaire de l’analyse des structures a comportement non lineaire. 
Ces deux problemes sont bases sur l’equation generale : 

m {u\ + [C] {u} + [K] {u} = {F}(t) . (9.4.6) 

Cette equation matricielle represente un systeme d’equations lineaires ou non lineaires 
pouvant tres souvent se resoudre numeriquement. 

9.3.5 EXEMPLE DE RECHERCHE DE FREQUENCE PROPRE 



Recherchons la frequence propre d’une transmission directe tres simple constitute d'un 
moteur accouple a une machine receptrice par un arbre elastique. Le couple moteur, le couple 
recepteur ou les deux peuvent etre variables et engendrer des vibrations forcees inacceptables 
en torsion. Transformons la structure reelle en un modele constitue par deux masses en 
rotation, moment d’inertie de masse J a \ et J a2 , separees par un arbre elastique de raideur k 
subissant un amortissement c proportionnel a la vitesse angulaire relative. La mise en 
equation de ce systeme donne, sous faction d'un couple perturbateur M 0 sin ( 01 /) applique sur 
la premiere masse : 



J 



dnpi 
d t 2 



+ c 



d ( Pi 
d t 



d t j 



+ A:((pj-(p 2 ) = M 0 sin(co t). 



et : 



dcp! d(p 2 
d t d t 



+ k(<- Pi-cp 2 ) = ^ 



a2 



d 2 (p 
d t 2 ' 



En negligeant l’amortissement c de l'arbre intermediate, equipe de l’accouplement, et en 
utilisant les principes du calcul de la reponse harmonique, la fonction de transfert de ce 
modele peut s'ecrire sous la forme : 

0( p ) = ^EiM = I 

-Ml PI p)-/., /Op ] 

avec : p = d/d/ l’operateur de differentiation. 
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Figure 9.11 Modele de calcul d'une transmission directe et comportement en reponse harmonique 



Cette relation permet de trouver la pulsation propre du systeme sous l’effet d’un couple a 
variation hannonique : 



(o 2 = k Jal+Ja2 = k\ 

J A 2 






+ - 



J 



a2 J 



Cette tneine pulsation propre sera trouvee lors de la recherche des frequences propres d'un 
arbre en torsion. 



9.4 EXEMPLES D’ETUDE DYNAMIQUE 

Deux exemples de calcul sont proposes dans ce sous-chapitre : le premier exemple 
determine les grandeurs cinematiques en rotation d’un entrainement direct commande par un 
moteur electrique, le second exemple recherche la taille a prevoir pour un moteur. 

9.4.1 DEMARRAGE EN COMMANDE DIRECTE 

Un entrainement direct se compose d’un moteur electrique asynchrone triphase accouple 
directement a une machine receptrice. La frequence de rotation synchrone du moteur est 25 
t/s, la variation du couple en fonction de la frequence de rotation est donnee par la courbe de 
la figure 9.12 . Le recepteur possede egalement un couple variable, cette variation etant 
proportionnelle au cube de la frequence de rotation, cette caracteristique etant donnee sur la 
meme figure. L’inertie totale du systeme mecanique vaut : M nom /J a to t = 100 m'N/kg m 2 . 
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Figure 9.12 Caracteristiques des couples moteur et recepteur en fonction de la frequence de rotation 
Vitesse angulaire to et acceleration angulaire a determinees numeriquement 

9.4. 1.1 VALEUR DES COUPLES MOTEUR ET RECEPTEUR 

Le couple du moteur asynchrone triphase a rotor en court-circuit est donne dans le tableau 
sous forme numerique. Le couple resistant du recepteur est aussi fonction de la frequence de 
rotation et s’exprime par : 

4/ res = M nom (0,1 + 0,85 (n/ns) 3 ] , 

avec : M nom couple nominal du moteur electrique, 
n s frequence synchrone, soit 25 t/s , 
n frequence de rotation, fonction du temps. 

9.4. 1.2 RECHERCHE DE L ’ACCELERATION ANGULAIRE 

Le couple utile pendant le demarrage est egal a la difference des deux couples : 

M ut = M mot - M r es. 

L’acceleration angulaire subie par l’ensetnble se trouve par l’expression generale : 

OC — dco/dr — /V/ U [/T a tot — (T/mot - T/res)/>/atot- 

La solution de l’equation differentielle du premier ordre, permettant de trouver la vitesse 
angulaire en fonction du temps, est obtenue par integration numerique. Le couple moteur est 
exprime sous forme analytique en recherchant la fonction donnant le mieux possible la 
variation de ce couple. La figure 9.12 a droite donne la vitesse angulaire to = co (?) et 
l’acceleration angulaire a = a (t) . 
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Tableau 9.1 

Couples moteur et recepteur en fonction de la frequence de rotation 
Vitesse et acceleration angulaires en fonction du temps 



Rapport 


Couples 


relatif s 


Rapport 


Couples 


relatif s 


n/n s 


moteur 


recepteur 


N/n s 


moteur 


recepteur 


0, 00 


2,100 


0,100 


0,50 


2,100 


0,206 


0, 05 


2,007 


0,100 


0,55 


2,196 


0,241 


0, 10 


1,923 


0,101 


0,60 


2,281 


0,284 


0, 15 


1,855 


0,103 


0,65 


2,347 


0,333 


0,20 


1,812 


0,107 


0,70 


2,386 


0,392 


0,25 


1,796 


0,113 


0,75 


2,383 


0, 459 


0,30 


1,810 


0,123 


0,80 


2,323 


0,535 


0,35 


1,853 


0,136 


0,85 


2,170 


0, 622 


0, 40 


1,920 


0,154 


0,90 


1,852 


0,720 


0, 45 


2,005 


0,177 


0,95 


1,224 


0, 829 


0,50 


2,100 


0,206 


1,00 


0,000 


0, 950 


Temps 


Vitesse 


Temps 


Vitesse 


s 


Acceleration 


s 


Acceleration 




angulaire 




angulaires 


0, 0 


0,00 


200,0 


0,8 


142, 6 


104,3 


0,1 


18,9 


179,2 


0,9 


149, 2 


39,3 


0,2 


36,2 


168,8 


1,0 


151,3 


11,7 


0,3 


53,1 


170,7 


1,1 


151,86 


3,26 


0,4 


70,7 


182,8 


1,2 


152,01 


0,89 


0,5 


89,7 


197,5 


1,3 


152,05 


0,24 


0, 6 


109, 8 


199,5 


1,4 


152,066 


0,066 


0,7 


128, 6 


171,3 


1,5 


152,069 


0,018 


0, 8 


142, 6 


104,3 


1,6 


152,070 


0,005 



La vitesse angulaire <D se trouve simplement par integration numerique de l'acceleration en 
fonction du temps. 

Remarque importante : 

Dans beaucoup d'applications elementaires, il est admis un demarrage en mouvement 
unifonnement varie. Dans le cas particulier, si failure de la vitesse angulaire en fonction du 
temps est approximativement lineairement variable, l'acceleration angulaire est tres differente 
d'une valeur constante. Dans l'exemple choisi, l’acceleration angulaire devient tres petite a 
partir de t = 1,3 seconde. Le regime a vitesse constante est pratiquement atteint en ce temps, 
soit 152,1 rad/s ou24,3 t/s. 

9.4.2 TAILLE D'UN MOTEUR 

Un engin de levage est prevu pour soulever et deplacer une charge de 10 tonnes, la masse 
propre du chariot etant 950 kg. La vitesse de translation du chariot est 0,4 m/s et le temps de 
demarrage est limite a une seconde. La commande des roues motrices s'effectue par 
l’intermediaire d’un moteur electrique, frequence de rotation nominale 24 t/s , un reducteur de 
vitesse a engrenages et des roues sur rail, diametre 250 mm, centrees dans des paliers lisses, 
diametre 40 mm. Quel couple moteur faut-il prevoir pour cet entrainement ? 
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Figure 4.13 Entrainement d'un chariot d'un engin de levage 
SOLUTION DU PROBLEME 

Frequence de rotation des roues : n r = 0,4 m/s/(Jt 0,25 m) = 0,5 1 t/s, 

Rapport de transmission entre le moteur et les roues : i = 24 t/s / 0,5 1 t/s = 47,1 . 

Couple moteur a vitesse constante 

Admis : un rendement de 95 % pour chaque engrenage, 

parametre de resistance au roulement : e r = 0,5 mm , 
coefficient de ffottement dans les paliers des roues : p = 6 %. 

Moment de roulement sur l'arbre 2 : M r = 10 950 kg 9,81 m/s 2 0,0005 m = 53,7 m'N, 

Moment de frottement dans les paliers : M fr = 10 950 kg 9,81 m/s 2 0,06 0,02 m = 128,9 mN. 

Couple total a produire sur les roues : M mue = 183,6 mN, 

Couple sur l'arbre du moteur : M mot = 183,6 mN /(47,1 0,953) = 4,52 mN. 

Couple moteur pendant la periode de demarrage 

Flypotheses : l'acceleration est supposee constante; 

le rendement du reducteur est introduit dans le calcul, 
la masse totale est a accelerer 

(masse suspendue au crochet en position haute et chariot). 

Vitesse angulaire : to = 24 s" 1 '2 n = 150,8 s' 1 , 

Acceleration angulaire : a = 24 s" 1 2 7t / 1 s = 150,8 s' 2 , 

Moments d'inertie de masse : arbre moteur : J m = 0,006 kg m 2 , 

arbres intermediates : negligeables, 
masse en translation : 

J m = 10950 kg (0,4/1 50, 8) 2 m 2 / 0,953 = 0,090 kgm 2 , 
total sur l'arbre moteur l01 = 0,096 kg m 2 . 

Couple moteur pour accelerer les masses : Mi = 0,096 kgm 2 150,8 s' 2 = 14,5 mN. 

Couple moteur total : M mot = 14,5 m N + 4,5 mN = 19 mN. 



Conclusion : 

Le couple total de demarrage vaut 4,2 fois le couple a vitesse constante. La taille du moteur electrique 
doit se choisir en fonction des conditions de demarrage et non a partir du controle a vitesse constante. 
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CHAPITRE 10 



AXES ET ARBRES DE TRANSMISSION 



Un axe est une piece prismatique rectiligne de section circulaire sur laquelle tourne ou 
oscille une piece mobile, cornme par exemple une roue, un coussinet de palier, un levier, etc. 
Un arbre est une barre prismatique rectiligne et mobile, generalement cylindrique, 
transmettant un couple de torsion M t a la vitesse angulaire to. 



10.1 CONTRAINTES DANS LES AXES ET ARBRES 

Le controle des axes et des arbres doit etre precede de la recherche des efforts a partir de 
l’equilibre. Les efforts dans les axes et les arbres proviennent des pieces fixees par clavetage, 
par emmanchement ou par tout autre moyen, des appuis et des effets d’inertie. Les actions des 
appuis ou des paliers sont trouvees par les methodes usuelles de la statique graphique ou 
analytique si les conditions d’equilibre le permettent. Lorsque le systeme est hyperstatique, il 
faut poser les relations des deformations en plus des equations d’equilibre statique. Les axes et 
les arbres doivent se controler avec beaucoup de soin a partir des relations de la resistance des 
materiaux et des considerations citees au chapitre 3. Ce controle comprend les trois phases 
suivantes : 

1 . Recherche de l’equilibre de la piece et de la variations des efforts interieurs le long de la 
ligne moyenne de l'axe ou de l’arbre. 

2. Controle des contraintes dans les sections les plus sollicitees en partant de la valeur des 
efforts interieurs et de la forme de la piece. 

3. Calcul des deformations transversales et longitudinales, en particulier les deformations 
engendrees par la flexion et la torsion. Etude du comportement dynamique si necessaire. 

Si la frequence de rotation est elevee ou si les masses en mouvement sont importantes, il faut 
completer le calcul par la recherche des vitesses critiques et frequences propres. 

10.1.1 EQUILIBRE DES AXES ET DES ARBRES 

Les arbres de machines sont souvent equipes d’elements constitues par des roues ou des 
leviers, des tambours ou des poulies, sollicites par des forces spatiales. Si ces pieces sont 
guidees dans des appuis cornme les paliers, il faut conserver dans la mesure du possible une 
structure isostatique en choisissant d’un cote un appui supportant la charge axiale grace a la 
presence d’une butee. 

10.1.1.1 EQUILIBRE PAR PROJECTION DES FORCES ET DES COUPLES 

Habituellement, la recherche de l’equilibre d’une piece rectiligne soumise a faction de 
forces spatiales s'effectue par la projection des efforts dans deux vues : vue de face et vue de 
dessus. L’equilibre statique se reduit a deux relations : 

Z F; = 0 et £ Mj = 0. 

Ces deux relations expriment l'equilibre de translation et l’equilibre de rotation de la piece. 
Apres avoir choisi un systeme de coordonnees orthonorme Oxyz , la vue de face est reperee 
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par les deux axes Oy et Oz , la vue de dessus par Ox et Oy . Dans le cas general, six 
equations doivent s'ecrire pour les equilibres. 

1 . Equilibre de translation : 

J>0=> IF„=0.. 

2. Equilibre de rotation : 

T M x, = 0 

±M, = oJzM,=0: 

,=l 

Les projections de forces composantes appliquees au merne point peuvent se combiner pour 
trouver la resultante radiale. 

10.1.1.2 EQUILIBRE PAR REDUCTION 

La methode par reduction perrnet aussi de trouver l’equilibre de la piece isostatique en 
utilisant des operations elementaires de multiplication et division. Elle utilise la reduction des 
forces et couples en un point determine, le plus souvent l’origine du systeme de coordonnees. 
Soit un systeme de reference trirectangle orthonorme Oxyz , l'axe Oy correspondant a l'axe 
de la piece rectiligne. La reduction des forces et couples connus a l’origine du systeme de 
coordonnees fait apparaitre les relations suivantes : 

m 

1 .Une resultante generale : F R = ZC 

i=l 

n P 

2. Un couple principal : M (0) = ^ r- a F- + ^ M k . 

j=l k=l 

La reduction des forces et couples connus etant effectuee, la recherche des actions des appuis 
s'opere en mettant la piece en equilibre statique : 

1 . Equilibre de translation : la soinme vectorielle de toutes les forces, connues et inconnues, 
doit etre nulle. 

2. Equilibre de rotation : la somnie vectorielle des moments de forces et des couples, connus 
et inconnus, doit etre nulle. 

En partant des composantes scalaires des forces et moments ou couples, il est facile de trouver 
les composantes axiales et radiale des reactions d’appui. 

10.1.1.3 EXEMPLE DE RECHERCHE D'EQUILIBRE 

Montrons par un exemple simple l’utilisation de cette methode pour un arbre equipe de 
deux roues dentees, centre dans deux paliers B et C selon figure 10.1. Les efforts appliques 
sur les dentures helicoidales sont : 

Composantes : Pignon 1 Roue 2 

tangentielles F t i = 16 667 N ^2 = 6 531 N, 

radiale F rl = 6 202 N F i2 = 2 46 1 N, 

axiale F y] = 3 543 N F y2 = 1 750 N, 

Diametre primitif d' = 96 mm d 2 = 245 mm . 
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Figure 10.1 Reduction des forces et couples a l'origine du systeme de coordonnees 
Exemple numerique : Equilibre d'un arbre de machines equipe des deux roues dentees 

Le couple transmis entre les deux roues vaut 800 m'N, le sens des helices etant identique afin 
de compenser les efforts axiaux sur le palier B. La reduction des forces et couples connus a 
forigine du systeme de coordonnees Oxyz, placee au centre du palier C, donne : 



Resultante generale : M {0) =< 


2283,9 m-N 
0m-N 


>. Couple principal : M (0) = < 


2283,9 m-N' 
0m-N 




4235,2 m-N 




4235,2 m-N 



Les reactions d’appui de chaque palier valent : 







-10205 N 








-4001 N' 


Palier B : 


f b = < 


1793 N 
5503 N j 


s 


Palier C : 


Fc=< 


ON 

-5832 N 



L'avantage essentiel de cette methode est d’obtenir six relations dans lesquelles n'apparaissent 
chaque fois qu'une seule inconnue. Exemple de la recherche des composantes de la reaction 
au point B : 

If y = 0 F By + R Gy = 0 F b y = 1793 N. 

XM( x ) = 0 F Bz = 2 283,9 mN/0,415 m = 5 503 N. 

!M(z) = 0 F Bx = 4 235,2 mN/0,415 m = 10 205 N. 

La sointne des forces selon les axes perrnet de trouver les composantes de la reaction radiale 
totale a partir de ses composantes au point C : 

If x = 0 Fqx = - 14 206 N + 10 205 N = - 4 001 N. 

IF Z = 0 Fez = - 329 N - 5503 N = - 5 832 N. 

10.1.2 EFFORTS INTERIEURS : METHODE GENERALE 

Supposons l'cquil ibre de l'axe ou de l’arbre parfaitement connu. A partir des efforts 
exterieurs, forces, moments ou couples, il est necessaire de representer successivement : 

1 . le diagramme des efforts normaux, designes par F\, en indiquant le signe : 

(+) pour la traction, (-) pour la compression. 

2. les diagrammes des efforts tranchants, designes par Fj, dans la vue de face et dans la vue 
de dessus ainsi que les resultantes aux points fortement sollicites. 

3. le diagramme des moments flechissants, designes par Mf, dans la vue de face et dans la 
vue de dessus ainsi que les resultantes aux points fortement sollicites. 
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4. le diagramme des moments de torsion le long de l’axe de la piece, designes par M t . 

Les forces et les moments exterieurs seront supposes concentres si les pieces sont elancees 
tandis que les charges seront reparties par troncons sur les pieces courtes. En partant de la 
forme des pieces et de la variation des efforts visible sur les diagrammes, en particulier sur les 
diagrammes des moments flechissants et de torsion, il faut reperer les sections les plus 
sollicitees et controler les contraintes simples. Dans une merne section cylindrique pleine de 
diametre d , les contraintes simples, provoquees par les efforts F N , E\ resultant, Mf resultant et 
M, se trouvent par les relations classiques de la resistance des materiaux : 







n d 1 




c 


1 . Contrainte nonnale : 


A = 




CT = 


- N 






4 ’ 


n 


" A 






k d 2 




4 F t 


2. Contrainte de cisaillement : 


A = 




T p = 








4 ’ 


c 


3 A 


1 . Contrainte nonnale : 


W z -- 


n d 3 


a f = 


M f 






32 ’ 


I 


K 


1 . Contrainte nonnale : 


W - 


n d 3 


T t = 






P 


16 ’ 


t 


K ' 



Dans la meme partie de la section controlee, les contraintes normales sont additionnees 
algebriquement, les contraintes tangentielles vectoriellement. La contrainte ideale ou de 
comparaison, basee sur la theorie de l’energie de distorsion, se trouve par : 

a ; = V a2 +3( a o ^) 2 , 

avec : ao le coefficient de correction dependant des caracteristiques mecaniques de la 

matiere. 

La contrainte admissible depend non seulement des caracteristiques mecaniques de la matiere, 
mais aussi des conditions de charge et de la geometrie de la piece. 

10.1.3 RECHERCHE DES DIMENSIONS 

Tres souvent, les dimensions transversales a donner a l'axe ou a l’arbre sont inconnues et il 
s'agit de choisir des diametres approximatifs par exemple pendant la phase de developpement 
d'une machine. Cette recherche de dimensions s'effectue a partir des diagrammes des efforts, 
en particulier des moments flechissant et de torsion. Un calcul elementaire, soit en flexion, 
soit en torsion, impose le choix des divers diametres en fonction des contraintes admissibles 
de calcul elementaires donnees dans le tableau 10.1. 

1 . En flexion : 

Le module de resistance a la flexion d’une section circulaire est : 

Jf z = 7t J 3 /32 = 0,l d\ 

En partant du moment flechissant resultant Mg dans la section i, de la contrainte de flexion 
admissible en calcul elementaire Gfeiadm, le diametre se trouve par : 

d> {Mfi/(0,1 Ofeladm)} 1/3 - 



2. En torsion : 

Le module de resistance a la torsion d’une section circulaire est : 
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Wp = K d 3 /16 - 0,2 d\ 

En partant du moment de torsion M t i dans la section i, de la contrainte de torsion admissible 
en calcul elementaire x t ei adm, le diametre se trouve par : 

d>{M ti /( 0,2 Tteladm)} 1/3 . 



Tableau 10.1 

Contraintes admissibles dans les arbres en calcul elementaire 



Designation 


Contraintes admissibles [N/mm 2 ] 


Suisse : VSM 


en calcul elementaire 


Allemande : DIN 


Flexion 


Torsion 


Aciers au carbone 






Ac 37-2 


37 


18 


Ac 42-2 


42 


21 


Ac 50-2 


50 


25 


Ac 60-2 


60 


30 


Ac 70-2 


70 


35 


Aciers 






d' amelioration 






C 35 


65 


33 


C 45 


75 


38 


25 CrMo 4 


90 


45 


34 CrMo 4 


100 


50 


34 CrNiMo 6 


110 


55 


Aciers 






de cementation 






16 MnCr 5 


80 


40 


20 MnCr 5 


100 


50 


18 CrNi 8 


120 


60 



En calcul tres elementaire : 

contrainte admissible en flexion 0,1 A m 
contrainte admissible en torsion 0,05 A m 



10.1.4 CONTROLE DES AXES 

Le controle des axes longs se limite pratiquement a la recherche de la contrainte de flexion 
et au calcul des pressions moyennes dans les appuis. La contrainte maximale de flexion, dans 
un axe a section constante, se situe dans la section sollicitee par le moment flechissant 
maximal Mf max releve sur les diagrammes des moments flechissants. Pour les axes a sections 
variables, le controle de la contrainte s'effectue en plus a chaque changement de section. La 
charge appliquee sur l'axe est soit quasiment constante, soit variable dans le temps entre une 
valeur minimale et une valeur maximale. Les axes ne sont pas sollicites par un ou des couples 
de torsion, mais peuvent supporter des efforts normaux. La contrainte normale maximale se 
trouve par : 

Ctmax — T Of. 
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La contrainte maximale de cisaillement est situee tres souvent dans le plan des fibres neutres 
de flexion; elle n’intervient pas dans la combinaison des contraintes. En nous servant des 
developpements du chapitre 3, les contraintes admissibles en flexion se trouvent par : 



1 . En charge statique : 



c g R P r 



(10.1.1) 



2. En charge dynamique : 



a 



Ctot R fa 



aadm 



( 10 . 1 . 2 ) 



avec : c g facteur d'echelle, 

Ctot = c s c g c a Cf/ (ta facteur de correction total, 

5s coefficient de securite en charge statique, 

Sb coefficient de securite en charge dynamique. 

Dans les axes mobiles, par exemple les axes en rotation avec charges exterieures a direction 
constante, le moment flechissant devient alterne. La contrainte nonnale se controle au droit 
des encastrements et des epaulements, dans la section a moment flechissant maximal. 



10.1.5 PRESSION DANS LES APPUIS 



La pression moyenne admissible entre les axes ou les arbres et les pieces mobiles ou les 
appuis depend de la nature des constituants, de la vitesse de glissement, des conditions de 
frottement et de fonctionnement. La pression admissible entre les axes ou les arbres et les 
parties fixes est notablement plus elevee. Si la liaison est cylindrique, la pression moyenne 
peut se determiner par la relation generale : 



P = 



A_ 

bd' 



(10.1.3) 



Pour un arbre ou un axe en Ac 50-2 en contact avec une piece en Ac 37-2, sans glissement des 
surfaces, la pression admissible sera comprise entre 80 et 120 N/min 2 suivant les conditions 
de montage et la precision dans l’assemblage. 



10.1.6 CONTROLE DES ARBRES 



Le controle des contraintes dans les arbres obeit a la methode generale citee dans le 
chapitre 3 : recherche de l’equilibre, des efforts, reperage des sections les plus sollicitees et les 
plus critiques, controle des contraintes simples et des coefficients de securite. Les arbres sont 
sollicites principalement par la flexion et la torsion. 



10.1.6.1 EFFORTS 

Si la charge est a direction constante et l’arbre tourne, le moment flechissant est alterne 
dans les sections transversales, l’amplitude du moment etant donne par : 

Mfa = (Mf max - Mf m in)/2. 

Le couple de torsion est habituellement variable, sa variation dependant des composants 
moteur et machine entrainee. Tres souvent, failure de couple transmis en fonction du temps 
ou en fonction de la position angulaire de l’arbre est inconnue. Nous pouvons distinguer deux 
cas de sollicitation en torsion : 
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1. la variation du couple de torsion en fonction de Tangle de rotation est connue : le couple 
varie entre une valeur minimale et une valeur maximale. Le couple moyen est alors 
calculable par : 

M tm = (Mt 

max + M tmm )/2, 

et Tamplitude du couple de torsion par : 

Mta = (M tmax - Mtmin)/2. (10.2.1) 

L'effort normal, s'il existe dans l'arbre, peut etre soit constant, soit variable avec la posi- 
tion angulaire de cette piece par rapport aux appuis. 

2. la variation exacte du couple de torsion est inconnue. Dans ce cas relativement frequent, 
nous pouvons supposer une variation arbitraire de cet effort entre une valeur nulle et le 
couple maximal M t max . Pour simuler ce couple dynamique, nous definissons : 

- le couple moyen par : M tm = 72 M t max , 

- Tamplitude du couple par : M ta = 72 M tmax . 

- couple maximal : M tmax = M tm + M ta . (10.2.2) 

10.1.6.2 CONTRAINTES SIMPLES ET IDEALES 

Les contraintes se decomposent en une partie statique imposee par les efforts et les cou- 
ples rnoyens et une partie dynamique engendree par les amplitudes des efforts et les couples. 
En negligeant l'effet de l’effort tranchant, creant le plus souvent une contrainte maximale de 
cisaillement dans le plan de l'axe neutre de flexion, les contraintes se trouvent par : 

1 . Contraintes statiques 

Contrainte nonnale : o n = F^/A, 

Contrainte de flexion : Of = M tm / W z , 

Contrainte de torsion : x t = M t J W p . 

2. Contraintes dynamiques 
Amplitude de la contrainte de flexion : Cf a = Mf a / W z , 

Amplitude de la contrainte de torsion : T ta = MJ W p . 

3. Combinaison des contraintes 

La recherche des contraintes ideales et des coefficients de securite dans la partie de la 
section la plus sollicitee doit tenir compte habituellement des effets d’entaille. Alin de faciliter 
la recherche, nous admettons memes coefficients de correction en flexion et en torsion. En 
partant de la forme exacte de la piece, des valeurs des coefficients de forme en flexion et 
torsion, des caracteristiques mecaniques de la matiere, de l'etat de surface, il est possible de 
trouver les coefficients d’effet d’entaille en flexion ptf et en flexion (Ct- La contrainte moyenne 
resultante se trouve par, voir chapitre 3 : 

ffim=V( a n +a f) 2+3 ( a 0s-O 2 - (10.2.5) 

avec : a 0s = R p f/{(3)°' J R pt ]. 

D’une maniere semblable, Tamplitude de la contrainte ideale se trouve par : 

°., = \k+3(a„-T A (10.2.6) 



(10.2.3) 



(10.2.4) 
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avec : 



Otoa = Rfd [(3) 0,5 ■ Le coefficient de correction peut s’ameliorer en tenant cornpte de 

l’effet d’entaille en flexion et en torsion dans les contraintes limites : 



Otoa “ R fa Pkt/[(3)° 5 R\a Pkf)- 



10.1.6.3 COEFFICIENT DE SECURITE 



Les composantes statiques et dynamiques de la contrainte ideale sont determinees 
principalement en flexion. L’etat de contrainte est reporte sur le diagramme de Smith modi lie, 
le plus souvent le diagramme de flexion. Le coefficient de securite se trouve par les 
operations successives : 



- contrainte ideale superieure : 

- contrainte ideale inferieure : 

- contrainte ideale moyenne : 

- rapport des contraintes : 



Ctio C lm + Oia, 

Ctiu Ct; m - Oia, 

Oim C (0; 0 ”1“ Oiu), 

Rc — 0; m / O 10 . 



Le trace du diagramme de Smith peut se limiter a la ligne a 45° partant de la contrainte 
alternee lirnite en flexion calculable par : 

Rfa lim Cs Cg C a Cf f?f a /(3kf. 



Le point d’intersection des deux segments rectilignes se trouve a la tneine abscisse Of m , soit : 



Rfa lim T Ofm t a 11 ( JX 4 ) Of m /f? c , 



avec la condition complementaire : Oi 0 ii m ^ c g R p f. 

La recherche de la contrainte superieure lirnite sur le diagramme de Smith s’effectue alors 
facilement, soit graphiquement, soit analytiquement, et la determination du coefficient de 
securite se trouve finalcmcnt par : 

^ la lim 

O d = • 

Le coefficient de securite doit se situer dans la zone admissible sur la figure 3.14 donnant a 
droite cette valeur en fonction du rapport des contraintes et du taux de charge. 



10.2 DEFORMATIONS EN FLEXION ET EN TORSION 

Le controle des deformations en flexion et en torsion des arbres et des axes utilise les 
relations et les principes exposes dans le cours de resistance des materiaux. Comine ces pieces 
sont le plus souvent a section variable, la plupart des fonnules fondamentales simples sont 
inutilisables, en particulier la nombreuse collection de fonnules pour la defonnation des 
poutres en flexion. 

10.2.1 DEFORMATION EN FLEXION 

La deformation en flexion d’un axe ou d’un arbre peut influencer directement le 
comportement d’une machine comine par exemple la fleche d’un arbre de machine electrique 
ou de machine-outil ne devra pas depasser une valeur lirnite fixee par l’experience. Les poids 
propres sont negligeables pour les petites pieces tandis qu’ils deviennent preponderants dans 
les grandes machines ou il provoquent de fortes deformations en flexion. Ce sous-chapitre 
presente deux methodes pour trouver la deformation en flexion de pieces a sections variables. 
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10.2.1.1 CALCUL DE LA DEFORMATION PAR LA METHODE DE MOHR 



La deformation en flexion d’un axe ou d’un arbre a section constante sous l'effet de 
charges concentrees peut se trouver par superposition des deformations partielles. Dans la 
plupart des cas reels, les sections transversales de la piece sont variables. La recherche de la 
ligne elastique de l’arbre deforme peut se resoudre au rnoyen de la methode proposee par 
Mohr. Le principe de la solution est base sur l’analogie existant entre l’expression du moment 
flechissant le long de la piece et la charge d’une part, l’expression de la deformee et le moment 
flechissant d’autre part. 

Moment flechissant Deformee 

q(x) = -^^. M f (x) = -E 7 Z y-y. (10.3.1) 

d.r dx 

La methode grapho-analytique proposee par Mohr peut se remplacer aisement par une 
methode entierement numerique permettant de trouver finalcment la deformation y en 
fonction de fabscisse x de l’arbre : y = f(x) . Les forces appliquees doivent etre des forces 
concentrees. Si les forces exterieures placees sur la piece ne sont pas coplanaires, la recherche 
de la ligne elastique s'effectue dans deux plans rectangulaires, la deformation resultante etant 
trouvee par addition geometrique des deformations partielles. 

10.2.1.2 PRINCIPE DE LA METHODE DE LA MATRICE DE TRANSMISSION 



Cette methode de calcul a ete developpee par Falk et convient bien au calcul numerique 
infonnatise. C'est une methode, en elements finis, de fonnulation mixte des efforts et des 
deformations. Le principe de la methode consiste en diviser la piece en divers elements : 

1 . travee : une portion de poutre comprise entre deux appuis consecutifs. 

2. trongon : une portion de travee soumise seulement a faction d’une charge lineique 
uniforme q, ayant une rigidite flexionnelle constante et le long de laquelle l’effort tranchant, le 
moment flechissant, la deformation angulaire et la deformation lineaire ne subissent pas de 
discontinuity 

3 . frontiere : une section droite particuliere, comprise entre deux troncons. 

La mise en equation part de f equation differentielle du quatrieme ordre, combinant les deux 
relations differentielles utilisees dans la methode de Mohr, exprimant la charge lineique q = 
constante en fonction de fabscisse x de la poutre : 

q(x) = -EI z p^. (10.3.2) 

ax 

En integrant quatre fois cette equation differentielle, la deformation v en un point quelconque 
s'exprime par la relation generale : 

y = A+ Bx+Cx 2 +Dx 3 + [q!{ 24 E /z)] x 4 , 



ou A, B, C et D sont des constantes d’integration a determiner. Ces constantes sont 
recherchees a partir des conditions initiales : deformations lineaire et angulaire, moment 
flechissant et effort tranchant. En indicant les grandeurs initiales par 0, cette relation prend la 
forme : 



y = To+(Po* 



M f0 x 2 

2 EI Z 



T 7 3 4 

C T0 x q x 
~6 eT z + 24 EI z ' 



(10.3.3) 
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En calculant les quatre derivees successives et en exprimant les nouvelles grandeurs pour x = 
/, les diverses fonctions peuvent s'ecrire sous la forme matricelle suivante, valable sur le 
troncon debutant au point 1 et se tenninant au point 2 : 



y 

M t 



1 


/ 


l 2 


/ 3 


ql 4 


2 EI Z 


6EI Z 


24 EL 






0 


1 


1 


1 2 


q 13 


EL 


2 EL 


6EI : 






0 


0 


1 


1 


ql 2 










2 


0 


0 


0 


1 


-ql 


0 


0 


0 


0 


1 



y 

9 

M f 
F ' 



(10.3.4) 



Designons par {Vo} et { V \ } les vecteurs initial et final du troncon 1 — > 2, par [M{\ la matrice 
carree dite matrice de troncon. D’une ecriture simplifiee et en nous servant de la relation 
precedente, le vecteur { V \ } se trouve par : 

{E,} = [Af|]{E 0 }. (10.3.5) 

Cette expression matricielle est valable pour tout troncon de dimensions connues, de 
charge lineique constante dans ce troncon, d’efforts et deformations initiales determinees. La 
rnise en equation d’une piece a ligne moyenne rectiligne fait intervenir un certain nombres de 
conventions conformes a la tradition de la resistance des materiaux : 

- l'axe de la piece Ox est rectiligne; 

- les deplacements y sont comptes positivement vers le bas; 

- les rotations cp sont positives si elles sont dans le sens horlogique, comptees depuis l’axe 
initial de la piece non defonnee jusqu'a l'axe deforme; 

les moments flechissants sont positifs lorsqu'ils tendent les fibres inferieures de la piece; 
les efforts tranchants sont positifs lorsqu'ils tendent a faire tourner chaque troncon dans le 
sens horlogique. 

la piece est decomposee en troncons, chaque troncon ayant une rigidite flexionnelle 
constante : E I z = cte. et une charge lineique invariable. Falk avait prevu de trader les 
pieces a charges lineiques lineairement variables ce qui ajoute une ligne a la matrice de 
tronQon. 

Dans un systeme elastique compose de n troncons, les equations matricielles exprimant la va- 
leur des vecteurs successifs s'ecrivent : 

{Vi} = [M{\ ' {Vo}, 

{V 2 } = [M 2 ] ■ {Vx} = [M 2 ] [Mj] - {Vo}, 

{V 3 } = [M 3 ] ■ {V 2 } = [M 3 ] [M 2 ] [M^ {Vo}, 
et finalement : ! V n { = [M n ] ' ! Cn-i} = [M n ] [M n . i] . . . [M 2 ] [Mi] {V 0 }. 

Cette derniere expression permet d’emedre 1’algorithme de calcul des efforts et des 
deformations dans chacun des troncons : Pour trouver les efforts et deformations a droite du 
troncon. le vecteur de gauche de ce troncon est premultiplie par la matrice de troncon. 
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Trorvpon Frontiere 



Figure 10.2 Conventions de signe et decoupage en tronson d'une piece rectiligne isostatique 
10.2.1.3 DISCONTINUITIES 

Tres souvent, la poutre est sollicitee par des forces concentrees, des couples et l’effet d’un 
appui. Ces discontinuites sont introduites dans les relations matricielles au rnoyen d'un 
vecteur de frontiere { fV mn i, crc } ou par simplification par la somine de vecteurs de frontiere. 
Pour passer du cote gauche au cote droit d’une frontiere, il faut aj outer au vecteur gauche un 
vecteur exprimant la variation de l’effort ou de la deformation en cette section : 




Le vecteur de frontiere { Ff ron tiere} peut s’introduire dans le produit matriciel sous la forme : 

{Tm+l} = [T/m+i] ' ({Um} + { Ufrontiere})- 

Cette derniere relation matricielle montre qu'il est possible de remplacer le vecteur de 
frontiere par quatre vecteurs de frontiere pour chacun des efforts et deformations pris 
separement. 

10.2.1.4 UTILISATION DE LA METHODE 

L'application de la matrice de troncon est reservee au calcul numerique informatise et la 
programmation de cette matrice est tres simple. La presence d’un ou de plusieurs appuis sur la 
piece introduit chaque fois une ou plusieurs inconnues dans la solution. 

1 . Appui fixe indeformable 

La deformation lineaire au point d’appui suivant la normale est nulle et la rotation de la 
piece est conservee de la gauche a la droite de la frontiere. Le moment flechissant ne varie pas 
mais par contre la reaction d'appui modi lie brusquement la valeur de l’effort tranchant. Le 
vecteur a droite de la frontiere B se trouve par : 

{U md } = {U mg } + {U B } T , (10.4.2) 

avec : { Ub} = (0 0 0 Fb 0). 
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2. Force concentree 

Les forces concentrees, comme les charges lineiques, sont comptees positivement vers le 
bas. La presence d’une force concentree F modifie seulement la valeur de l'effort tranchant. Le 
vecteur a droite de la frontiere vaut : 

{Fmd} = {L mg } + {rF} T , (10.4.3) 

avec : {Tp} = (0 0 0 -F 0) . 




Appui rigide Force concentree Appui elastique Encastrement Articulation 




Figure 10.3 Discontinuites dans la poutre : effet des appuis et des forces concentrees 



3. Appui elastique 

La presence d’un appui elastique, done deformable, de raideur k impose la presence d’une 
frontiere et une deformation lineaire proportionnelle a la reaction d’appui en ce point : 

F b = ky. 

Les autres grandeurs mecaniques restent inchangees. Le passage de la frontiere peut 
s'exprimer par le produit matriciel : 

{L md } = [Mk] {Lm g }, 

L'appui elastique, exprime sous cette forme, n’introduit pas d’inconnue supplemental dans la 
solution car la variation de l’effort tranchant est fonction de la deformation. Cette propriety 
interessante permet de resoudre des problemes hyperstatiques facilement. Sous forme 
developpee, l’expression s'ecrit : 

' y 1 ( 1 0 0 0 0 ) f y ' 

tp 0 1 0 0 0 (p 

< m\ = 0 0 1 0 0 •] M { ► . (10.4.4) 

F t k 0 0 10 F r 

i lo 0 0 0 ll 1 

LJdV A V J g 

4. Encastrement indeformable 

Dans un encastrement, soit en debut de piece, soit en fin de piece, les deformations 
lineaire et angulaire sont nulles tandis que l’effort tranchant et le moment flechissant sont 
nuls. Le vecteur correspondant possede la structure representee sur la figure 10.3 . 

{Le} = {Le} T , (10.4.5) 

avec: { C/ e } = (0 0 Mf Fj 1). 

Les deux efforts Mf et Fj sont les reactions dans l’encastrement. 
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5. Articulation sans frottement 

Au passage d’une articulation sans frottement, la deformation lineaire a droite de la 
frontiere est egale a celle a gauche de la frontiere et l’effort tranchant reste conserve. Le 
moment flechissant est nul dans cette section tandis que la rotation subit une variation brusque 
au droit de la rotule. En imposant Mf = 0 , il est possible de trouver Acp au passage de la 
frontiere. 

10.2.1.5 SOLUTION 

En supposant le vecteur initial {Vo} connu, il est possible de trouver le vecteur final { V n } 
par l'expression : 

{En} = [M pl ece] {Uo, (10.4.6) 

la matrice [M p ie Ce ] etant la matrice produit de tous les troncons composant la piece. Les deux 
vecteurs possedent huit termes dont quatre peuvent etre inconnus. La solution du systeme 
lineaire correspondant permet de trouver finalcmcnt tous les vecteurs de la piece. Si le 
probleme comprend un systeme de forces dans l’espace, la deformation totale se trouve a 
partir des deformations partielles trouvees dans deux plans rectangulaires et combinaison de 
ces deformations. 



Tableau 10.2 

Deformations limites admissibles dans les axes et les arbres 



Fleche admissible 

Conception de machines fmax/2 — 1/3000 

Machines-outils fmax/2 = 1/5000 

Inclinaison de la ligne elastique 

Aux paliers et appuis (p = 0,001 radian 

Attention : 

Si des conditions plus severes de service sont imposees 
choisir ces criteres conime base de conception 



10.2.1.6 DEFORMATIONS LIMITES 

Dans beaucoup d’organes de transmission elances, la deformation radiale admissible 
impose les dimensions transversales. Le tableau 10.2 donne les valeurs limites usuelles. La 
deformation de l'axe ou de l’arbre ne doit en aucun cas mettre en danger la fonction exigee 
pour les autres elements fixes sur l'axe ou l’arbre, comrne par exemple les erreurs de voile des 
roues dentees fixees par les systemes de tolerances. 



10.2.2 RIGIDITE FLEXIONNELLE CORRIGEE 

Les methodes de calcul proposees conviennent aux arbres et axes de petites dimensions, 
travaillant dans la plupart des machines courantes. Les complements d’information exposes ici 
permettent de cerner un peu mieux les problemes existant dans les grandes machines ou pour 
des pieces toumant a tres haute vitesse. Le calcul de la deformation en flexion des arbres et 
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des axes ou de la vitesse critique en flexion presuppose que chaque troncon de la piece obeit a 
la deformation en flexion donnee par 1’ expression differentielle : 

d 2 v 

M t (x) = -EI- 4. 

ax 

La transmission de la deformation au droit d’un epaulement ne s'effectue pas brusquement, 
mais progressivement. Ces epaulements sont particulierement importants dans les arbres avec 
roues dentees taillees dans l’arbre ou dans les rotors de turbomachines. Pour obtenir un 
resultat a peu pres conforme a la realite, l’epaulement est remplace par un troncon imaginaire 
tronconique d’angle egal a 45°. La correction est effectuee lorsque le rapport entre les 
moments quadratiques de deux sections cylindriques successives est superieur a 2, soit un 
rapport de diametre superieur a 1,19 .La figure 10.4 montre l’organigramme pour le choix du 
diametre de calcul et de la longueur du troncon. 






1 


r 







a 



nL 



c 



zDcLSinzn 




Syst^me de substitution Q b 

Figure 10.4 Rigidite flexionnelle des arbres avec epaulements 



Les arbres avec une geometrie particuliere cointne les pieces creuses peuvent se 
decomposer en troncons equivalents en rigidite flexionnelle. L'application directe des 
relations pour troncons cylindriques pleins aux troncons cylindriques evides peut engendrer 
des dimensions irrealistes. Dans ce cas, il faut veiller a corriger le resultat en appliquant 
correctement la regie du cone a 45°. Dans la matrice de troncon des pieces en flexion, les 
relations proposees pour le calcul de la deformation radiale ne tiennent pas cornpte de 
l’energie produite par l'effort tranchant le long de la piece. Un autre probleme difficile a 
modeliser est l’effet des appuis : ces elements ne sont jamais a action ponctuelle et produisent 
toujours des charges reparties. Toues les simplifications introduites dans la recherche des 
deformations engendrent des erreurs sur les resultats dont il faut tenir coinpte dans son 
appreciation. 

10.2.3 DEFORMATION EN TORSION 

La deformation angulaire d’un arbre circulaire de diametre constant d et de longueur / 
soumis a l’action d’un couple de torsion constant M t sur toute la longueur / est : 

M / 

Acp = — (10.5.1) 

G1 p 

avec : I p = ncf . /32 le moment quadratique polaire de la section transversale, 

G le module de glissement du materiau. 
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Habituellement, les arbres ne sont pas a section constante sur toute leur longueur et le couple 
de torsion varie egalement d’une extremite a l’autre de la piece. L'expression generale de la 
deformation en torsion s'ecrit : 



dtp _ M t 
~dx ~ ~gT v 



(10.5.2) 



La deformation angulaire totale entre deux sections droites placees aux abscisses x\ et X 2 se 
calcule par : 



tp = 



-f 



K i 



dr. 



(10.5.3) 



II peut arriver que le diametre de l'arbre soit impose par la deformation angulaire admissible 
par unite de longueur. Le diametre de l’arbre est lie aux autres grandeurs geometriques et 
mecaniques par : 



d = - 



32 MJ 



nGq 



adm 



(10.5.4) 



En admettant une deformation de 0,25° par metre dans un arbre a section constante et en 
exprimant la puissance a transmettre P en kW , la vitesse de rotation n en tours par minute, le 
diametre de l’arbre d exprime en cm se trouve par la formule pratique : 



<f[cm] = 13 



P[ kW] 

7 [t / min] 



Remarque importante : 

La resistance mecanique de l'acier utilise n’a pratiquement aucune influence sur la 
deformation angulaire de l’arbre puisque le module de glissement est pratiquement 
independant des caracteristiques mecaniques des aciers. 



10.3 FREQUENCE PROPRE ET VITESSE CRITIQUE 

Chaque axe ou arbre peut etre considere comme un systeme vibratoire constitue par au 
moins une masse, un ressort et un amortisseur. Les vibrations en torsion sont excitees par les 
variations de couple, celles en flexion par les forces exterieures variables et les vitesses 
critiques de flexion par les masses en rotation soumises a l'effet centrifuge. 

10.3.1 CONSIDERATIONS SUR LES VIBRATIONS EN TORSION 



Considerons un systeme mecanique compose d’un arbre a section constante, diametre d, 
longueur /, encastre a gauche, libre a l'autre et relie en ce point a un volant de moment 
d'inertie J a . La raideur de l’arbre en torsion est designee par k. Le moment d’inertie de l’arbre 
est suppose negligeable vis a vis de celui du volant. Imprimons au volant une deformation 
angulaire initiale cpo- Le couple a produire sur le volant, proportionnel a la deformation, vaut : 



M t = k cp 0 = (G Ip / /) cpo- 



Abandonnons ensuite le systeme a lui-meme; en negligeant l’amortissement du guidage et de 
la matiere, le mouvement du disque est donne par la relation differentielle : 



J 



d 2 (p 

~dt* 



GL 



+ - 



(p = 0. 



( 10 . 6 . 1 ) 
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Le mouvement pris par le volant est circulaire oscillatoire harmonique et la pulsation se 
trouve par : 

( 10 . 6 . 2 ) 

En supposant un mouvement harmonique du volant donne par la relation generale : 




cp = cp 0 cos(<D t), 

l’acceleration angulaire subie par cette piece vaut : 

a = - cp 0 co2 cos(co t) = - cp to 2 . 

Ainsi le couple exterieur periodique modifiant la vitesse du disque peut s'exprimer par la 
relation generale de la dynamique des corps en rotation autour d’un axe fixe : 

M(t) = Mo cos(co t)=J a a = J a (-cp or). 



Si ce systeme mecanique est sollicite par un couple exterieur variable, periodique ou non, 
l’ensemble mecanique correspond a un systeme en vibrations forcees. La frequence de 
resonance est atteinte lorsque la pulsation du couple exterieur est egale a la pulsation co 0 , 
l'amortissement reel des arbres en acier restant toujours tres faible. La pulsation propre de ce 
systeme elementaire en torsion est done : 



co 



pr 




(10.6.3) 



avec : G module de glissement du materiau de l’arbre, 

I p = K a , /32 , moment quadratique polaire de l’arbre, 

/ longueur de l’arbre, 

J a moment d’inertie du volant par rapport a son axe. 




Systeme fondamental 



Modele de calcul 



Cas particulier 



Figure 10.5 Systemes mecaniques elementaires pouvant etre actives en torsion 

10.3.2 FREQUENCES PROPRES D'UN ARBRE EN TORSION 

Le probleme reel a resoudre se compose habituellement de masses reparties dans l’arbre 
presentant une certaine rigidite torsionnelle. Le calcul de la pulsation ou frequence propre ne 
peut s'effectuer qu’en rcmplacant la structure a analyser par un modele de calcul convenable. 
Ce sous-chapitre traite une methode elementaire permettant de trouver cette caracteristique 
importante du comportement des arbres. 

10.3.2.1 MODELE DE CALCUL 

Le modele de calcul se compose de n disques rigides, de moment d’inertie de masse J m , 
separes les uns des autres par des troncons d'arbre elastique, sans masse. L'amortissement 
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engendre par l'hysteresis du materiau ou par les frottements exterieurs est neglige. La raideur 
en torsion du troncon d’arbre, place entre deux disques, se trouve par : 

k[ G /pi / /;, 

en supposant le diametre de l’arbre constant dans le troncon i. 



10.3.2.2 MATRICE DE TRONCON 



Dans un troncon elementaire constitue d’un arbre a section constante de longueur / et d’un 
disque de moment d’inertie de masse J a , la deformation angulaire et le couple de torsion aux 
deux extremites gauche et droite, compte tenu de l’inertie du volant, sont relies par : 

' l ' 




1 



{Z d } 



-Xco 2 1- 



m\ 



GI r _ 

J ,1 CiL 



GI 




(10.7.1) 



p J 






La matrice carree [Mi] est nominee matrice de troncon en torsion. Pour un systeme vibrato ire 
constitue de n-1 troncons, la deformation angulaire et le couple final peuvent se trouver en 
fonction de la deformation et du couple initial par : 



{Z n } = [Mn] [Mn.j] . . . [M 3 ] [M 2 ] [Mi] ■ {Zo}. (10.7.2) 

Dans cette expression, {Zo} et {Z n } sont les vecteurs initial et final, [A/,] sont les matrices de 
chacun des troncons en torsion. 



10.3.2.3 RECHERCHE DES PULSATIONS PROPRES 

Supposons un systeme mecanique, ne presentant aucun encastrement, constitue par un 
certain nombre de disques separes par des arbres elastiques. Les couples initial et final sont 
nuls puisque le systeme est fibre. La relation generale des matrices de troncon de ce systeme 
peut s'ecrire sous la forme generale suivante : 

En developpant la seconde ligne, la relation est satisfaite si le terme m 2x est nul, soit : 

0d = «2i cp + /«22'0 g . (10.7.4) 

En calculant la valeur de cet element en fonction de la pulsation, soit m 2 i = m 2 i(co,), il est 
possible de trouver les pulsations pour lesquelles le terme m 2 1 s’annule. Ce sont les pulsations 
propres du systeme. 

10.2.3.4 COMPORTEMENT D’UNE TRANSMISSION ELEMENTAIRE 

Le modele d’une transmission directe elementaire se compose d’un moteur, moment 
d’inertie de masse J a i, d’un arbre intermediaire de raideur k = G /,, / / et d’un recepteur de 
moment d’inertie de masse J a2 . Le premier troncon comprend seulement le disque J a \ de telle 
sorte que la mise en equation devient : 



m n 


m n > 


m 2 1 


m 22 ) 



(10.7.3) 
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- Jai 



G h , 



G I 



1 0 ^ 

-J, co 2 1 



(10.7.5) 



En developpant la seconde ligne, on obtient l’egalite : 

/«21 = CO" (-Jal - Ja2 + Jal J&2 I GT/G 7 p ) = 0. 



La pulsation propre du systeme se trouve finalement par : 



GI 



°V = 



1 1 

- + - 






J 



a2 J 



(10.7.6) 



Dans le cas de trois masses, de moment d’inertie J a i, J a 2 et J a 3, separees par deux arbres, le 
systeme mecanique possede deux pulsations propres. Un systeme libre compose de n disques 
separes par n-1 arbres presente n-1 pulsations propres. 



10.3.3 VITESSE CRITIQUE DE FLEXION 

Les conditions d’equilibre dynamique d’un disque de masse m, place au centre des appuis 
d’un arbre de raideur k en flexion, anirne d’une vitesse angulaire co, imposent une fleche 
supplementaire : 

2 2 

/dyn = m e co" / (k/m - co"), 
avec : e l’excentricite du balourd de la masse in . 

Quelle que soit la grandeur de l’excentricite e, la fleche dynamique de l’arbre devient 
infiniment grande lorsque : 

co 2 = k/m. 

La vitesse angulaire pour laquelle cette condition est atteinte porte le nom de vitesse critique 
en flexion. Elle vaut : 

co cr = M. (10.8.1) 

V m 




Figure 10.6 Vitesse critique en flexion d'un arbre sur deux appuis 
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10.3.3.1 RECHERCHE SIMPLIFIEE DE LA VITESSE CRITIQUE 

Lorsque la vitesse angulaire est inferieure a la valeur critique, la fleche dynamique de 
l’arbre dans le domaine hypocritique augmente progressivement pour atteindre une valeur 
stable pour autant que les caracteristiques du materiau le permettent. Quant la vitesse 
angulaire est plus grande que la valeur critique, la deformation diminue et l’arbre a tendance a 
se centrer autour de son centre de masse. Pour un arbre a section variable ou un arbre a 
plusieurs masses, la vitesse angulaire critique en flexion peut se trouver approximativement a 
partir de la fleche statique maximale sous I'effet de son poids propre et de toutes les masses 
fixees sur cette piece. La vitesse critique est alors donnee par : 



( 10 . 8 . 2 ) 

avec : masse effective intervenant dans la deformation et la vitesse critique, 

g acceleration de la pesanteur terrestre, 
f max deformation statique maximale sous I’effet du poids propre. 

II faut adopter une vitesse angulaire co franchement hypocritique ou eventuellement hyper- 
critique. La conditions a remplir, dans la conception d'un arbre, est : 

co < 0,7 tflcr ou co > 1,5 co cr . 

Le regime hypercritique peut s'utiliser si le passage de la vitesse critique de flexion est 
suffisamment rapide a l'acceleration et a la deceleration. 

10.3.3.2 ARBRE A PLUSIEURS MASSES 



GL, = 



"Ur g 



g 



7 s 



smax " f i f 



/ 

J si 



Considerons un arbre place sur deux appuis articules sans frottement equipe de deux 
masses m\ et m 2 et supposons l’arbre de masse negligeable, I’effet gyroscopique n’etant pas 
pris en compte, anime d’une vitesse angulaire co. La deformation radiale de l'arbre au niveau 
de la masse m , est designee par Vi. Les forces centrifuges aux points 1 et 2 valent : 

F c i = mi vi co 2 et F c2 = m 2 y 2 co 2 . 

Sous I'effet de ces deux forces, la deformation au droit des masses est produite par faction 
conjuguee des deux forces. En introduisant les coefficients d’influence ex,, = l/A,,, les 
deformations s'expriment par : 

y i = an F\ + an F 2 = co 2 (an m\ y \ + an m 2 y 2 ), 

y 2 = a 2 \ F\ + a 22 F 2 = co {a 2 \ m i y i + OC 22 m 2 y 2 ). 



Cherchons la valeur des deformations inconnues y 1 et V 2 en ordonnant ces deux equations et 
en introduisant les expressions precedentes des forces : 

( 1 ^ 



a ii m ! V 

CO 

a 2x m i 

V 



a n m 2 

1 

a 22 W 2 2 
CO y 





(10.8.3) 



C'est un systeme de deux equations lineaires homogenes dont la solution non triviale est 
imposee par un determinant nul. La recherche du polynome caracteristique et de la valeur 
propre de la matrice permet de trouver les deux vitesses critiques en flexion de l’arbre. 
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Arbre teel 




Modele de calcul 



Figure 10.7 Modele de calcul de la vitesse critique d'un arbre a section variable equipe 

de deux masses 



Generalisation : 

Pour un systeme de n masses placees sur un arbre elastique, la deformation lineaire au 
droit de la masse mi est donnee par l'expression generale : 

n 

y i =fo 2 ^ j a ij m j y i . (10.8.4) 

j=i 

Le calcul des coefficients d’influence s'effectue par les methodes exposees en resistance des 
materiaux. Dans un systeme lineaire, a.,, = a,, en vertu du principe de reciprocite de Maxwell. 
L'ecriture de la matrice carree comporte les termes : 

- sur la diagonale principale : an rn j - 1/co , 

- tous les autres elements : 0 Cij m y 

Le calcul des valeurs propres de la matrice carree, par exemple en recherchant le polynome 
caracteristique, permet de trouver les pulsations critiques en flexion. 



b[ , r 


1 1 


w c 
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Systeme a une masse 




Systeme a plusieurs masses 



Figure 10.8 Principe du la presence d'une vitesse critique de flexion sur un systeme a une masse 
Arbre ou axe a plusieurs masses sur deux appuis isostatiques 

10.3.4 ELASTICITE ET AMORTISSEMENT DES APPUIS 

Le comportement d'un arbre ou d’un axe depend non seulement de sa geometrie et des 
caracteristiques mecaniques de cette piece, mais egalement du comportement des pieces 
adjacentes cointne les appuis constitues par des paliers defonnables. Si l’arbre charge les 
paliers par l’effet du poids et des efforts appliques, les paliers reagissent par des forces 
opposees aux forces actives. Sous l’effet de ces charges, les appuis et leur support se 
deferment. Les turbo-machines sont equipees de paliers lisses avec une couche de lubrifiant 
separant l'arbre des coussinets. Le comportement d'un palier lisses peut se simuler en 
introduisant les composantes rectangulaires de son elasticite et de sa faculte d’amortissement. 
La theorie et la pratique des paliers lisses montrent que ces deux grandeurs dependent de la 
geometrie du palier et du notnbre de Sommerfeld. Designons par k la raideur et par c 
l’amortissement; les composantes rectangulaires sont : 
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- dans le plan Oxy : k xx et c X x > 

- dans le plan Oyz : k zz et c zz . 

Malheureusement, les raideurs et les amortissements dans les paliers lisses ont un 
comportement non lineaire. Afm de pouvoir estimer le comportement de l'ensemble, ces 
grandeurs sont habituellement linearisees pour de petits deplacements autour du point de 
fonctionnement. La solution generale des vibrations forcees d'un arbre place sur deux ou 
plusieurs appuis, sollicite par des couples ou des forces variables en fonction du temps, peut 
s’ecrire sous la fonne matricielle generale : 




Modele d'un appui 




Figure 10.9 Comportement d'un arbre centre dans des appuis deformables 
m {u\ + [C] {u} + [K] {«] = {Fo} (t). 

Les frequences propres et les modes propres correspondants sont trouves par la solution du 
systeme homogene sans amortissement, tiree de la relation matricielle de l'analyse niodale. La 
solution {u}(t) depend des proprietes du modele de calcul et des conditions initiales. 



10.4 EXEMPLE DE CONTROLE D’UN ARBRE 

L'exemple propose traite le controle d’un arbre intermediaire d’une transmission par roues 
dentees, au point de vue contraintes nominales et maximales, de la deformation sous charge, 
de la premiere vitesse critique en flexion et des pulsations propres en torsion. 




Figure 10. 10 Arbre intermediaire d'un reducteur de vitesse a engrenages 
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10.4.1 PRESENTATION DU PROBLEME 

Un reducteur de vitesse a engrenages doit transmettre une puissance P = 1 250 kW a la 
frequence de rotation de 25 t/s a l’entree. Les nombres de dents adoptes pour les deux 
engrenages sont : 

Engrenage I : z\ = 27 Z2 = 88 , 

Engrenage II : z 3 = 25 Z4 = 68 . 

L'arbre intermediate a controler, sur lequel sont montees les roues 2 et 3, presente les 
dimensions donnees sur la figure 10.10. La roue 2 est emmanchee sur l’arbre, le pignon 3 est 
taille dans l’arbre. Ce dernier est en acier de cementation au carbone Ck 15. 

10.4.2 EQUILIBRE DE L'ARBRE 

1. DIMENSIONS GEOMETRIQUES DES ROUES DENTEES 

Le reducteur de vitesse est equipe de roues dentees a denture helicoi'dale deportee, l'entraxe de 
fonctionnement etant 474 mm. Les dimensions necessaires au calcul des efforts sont : 

Roue 2 Roue 3 

- diametre de fonctionnement d 2 = 725,425 d 2 = 254,839 

- angle de pression apparent a t i' = 21,5874° a t2 ' = 20,8728° 

- angle d'helice de fonctionnement |3i' = 12,0922° (3 2 ' = 10,0379° 

- largeur de la denture b\ = 120 b 2 = 180. 

Les coefficients de deport adoptes permettent d'obtenir une resistance semblable pour les deux roues 
formant cet engrenage. 

2. EFFORTS SUR LA DENTURE 

II est admis que la transmission entre les dentures s'effectue sans pertes par frottement des flancs et 
brassage du lubrifiant dans le carter. Les divers efforts se trouvent par les calculs suivants : 

- couple moteur sur l'arbre d'entree : M\ = 1 250 000 W /(2 7t 25 s' 1 ) = 7957,75 m'N, 

- couple sur l'arbre intermediate : M 23 = 7 957,75 m'N 88/27 = 25 936,4 m'N, 

- forces tangentielles : F a = 25 936,4 m'N / (0,5 ' 0,725425 m) = 71 506,7 N, 

F t 3 = 25 936,4 m'N / ( 0,5 ' 0,254839 m) = 203 550,9 N. 

- forces radiales : F t2 = 71 506,7 N ' tan 21,5874° = 28 293,3 N, 

F r3 = 203 550,9 N tan 20,8728° = 77 617,8N, 

- forces axiales : F x2 = 71 506,7 N tan 12,0922° = 15 319,5 N, 

F x3 = 203 550,9 N tan 10,0379° = 36 030,4 N. 

3. EQUILIBRE DE L'ARBRE INTERMEDIATE 

L'equilibre de l'arbre est recherche dans les deux vues : vue de face et vue de dessus, en posant les 
relations usuelles de la statique. 

Vue de face : plan B y z 

X F y = 0 : F By + F x3 + F x2 = 0; =» F By = - 20 7 1 0,9 N, 

X M(b) = 0 : F Cz = (190 mm F a - 665 mm F t2 )/800 mm = - 11 096,6 N, 

X M(p) = 0 : F Bz = (610 mm F a - 135 mm F t2 )/800 mm = 143 140,8 N, 

Controle : X F z = 0 : 143 140,8 N - 203 550,9 N + 71 506,7 N - 1 1 096,6 N = 0 

=> equilibre en ordre pour la vue de face. 

Vue de dessus : plan Bxy 

X M(S) = 0 : F Cx = (190 mm F r3 + 127,42 mm F x3 + 655 mm F i2 - 362,71 mm F x2 )/800 mm = 

Fcx = 40 746, IN, 

X M(c) = 0 : F Bx = (610 mm F r3 - 127,42 mm F x3 + 135 mm F t2 + 362,71 mm F x2 )/800 mm = 

F Bx = 65 165 N, 

Controle : XFx = 0 : 65 165 N - 77 617,8 N - 28 293,3 N + 40 746,1 N = 0 
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=> equilibre en ordre pour la vue de dessus. 

Reactions radiales totales : 

Point B : F iB = 157,28 kN (65,5°), 

Point C : F rC = 42,23 kN (- 1 5,2°). 

4. REPARTITION DE LA CHARGE SUR L'ARBRE 

La charge sur chaque piece portante est repartie uniformement sur la surface de contact dans 

chacune des vues : vue de face, vue de dessus. La longueur portante des appuis ou paliers en B et C est 

88 mm. L'arbre est decompose en 14 trongons. Les charges reparties, la longueur des trongons et le 
diametres correspondant de chaque tron9on sont donnes dans le tableau 4.24 . Avant de calculer les 
efforts et les deformations, il faut trouver les charges lineiques a appliquer sur chaque tron9on. 

Vue de face 

Appui B : q B = 143 140,8 N/88 mm = 1626,6 N/mm ( - ), 

Appui C : qc= 1 1 096,6 N/88 mm = 126,1 N/mm ( + ), 

Roue 3 : q 2 = 203 550,9 N/180 mm = 1 130,8 N/mm ( + ), 

Roue 2 : q 2 = 71 506,7 N/150 mm = 476,7 N/mm ( - ). 

Vue de dessus 

Couple de basculement : Roue 3 : M b 3 = 0,5 254,839 mm 36 030,4 N = 4 590 976 mmN, 

Roue 2 : M b2 = 0,5 725,425 mm 15 319,5 N = 5 556 574 mmN. 

Appui B : q B = 65 1 65 N/88 mm = 740,5 N/mm ( + ), 

Appui C : qc = 40 746,1 N/ 88 mm = 463,0 N/mm ( + ), 

Roue 3 : q 2g = |77 617,8 N/180 mm - 4 590 976 mmN/(902 mm 2 )| = 135,6 N/mm ( + ), 

</3d = |77 617,8 N/180 mm + 4 590 976 mm.N/(902 mm 2 ) = 998,0 N/mm ( - ), 

Roue 2 : q 2g = |28 293,3 N/150 mm + 5 556 574 mm.N/(752 mm 2 )| = 1 176,5 N/mm ( - ), 

q 2 d — |28 293,3 N/150 mm - 5 556 574 mm.N/(752 mm 2 )| = 799,2 N/mm ( + ). 

En introduisant ces diverses charges dans les matrices de tron9on, la piece doit rester en equilibre. Le 
calcul fait apparaitre des erreurs de l'ordre de 5 N aux appuis, points 2 et 12 de la poutre, provenant 
des arrondis numeriques. 



Tableau 10.3 

Geometrie, charges reparties, efforts dans l'arbre de machine 



Trongon 

Numero 


Long . 
en 
mm 


Charge Diametre 

qf qd en 

N / mm N / mm mm 


F T f 

kN 


Efforts 

F Td 

kN 


calcules 

M ff 

m*N 


Mfd 

m*N 


0 


0 


0 


0 


— 


0 


0 


0 


0 


1 


12 


0 


0 


140 


0 


0 


0 


0 


2 


44 


-1626, 6 


740,5 


140 


71,79 


-32,58 


1574,5 


-716, 8 


3 


44 


-1626, 6 


740,5 


140 


143,36 


-65, 16 


6308.0 


-2867,2 


4 


56 


0 


0 


180 


143,36 


-65, 16 


14336, 4 


-6516, 4 


5 


90 


1130, 8 


135,6 


232,6 


41,59 


-77,37 


22659, 4 


-12930,4 


6 


90 


1130, 8 


-998,0 


232,6 


-60,18 


12,45 


21822,9 


-15851,7 


7 


155 


0 


0 


180 


CO 

3 1 

0 

kO 

1 


12,45 


12494, 9 


-13921,7 


8 


155 


0 


0 


180 


CO 

3 1 

0 

kD 

1 


12,45 


3166, 9 


-11991,7 


9 


75 


-476, 7 


-1176, 5 


160 


-25,10 


100,69 


-31,2 


-7748, 9 


10 


75 


-476, 7 


799, 2 


160 


9, 97 


40,75 


-598,5 


-2444, 9 


11 


16 


0 


0 


140 


9, 97 


40,75 


-438,9 


-1793,0 


12 


44 


126, 1 


463 


140 


5,55 


20,37 


-122,1 


-448,2 


13 


44 


126, 1 


463 


140 


0 


0 


0 


0 


14 


20 


0 


0 


140 


0 


0 


0 


0 


Indices 


des efforts : 


f vue de face 
d vue de dessus 
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10.4.3 EFFORTS ET CONTRAINTES DANS L' ARB RE 

Ce probleme de forces dans l'espace necessite le trace de six diagrammes composants. Sur la 

figure 10.11, les diagrammes des efforts tranchants et des moments flechissants sont traces sur la 

meme partie de la figure, chacun a la meme echelle. 

1. RECHERCHE DES SECTIONS A CONTROLER 

Les valeurs maximales et minimales des efforts sont donnees sur la figure. L'examen simultane de 
la variation des efforts le long de l'axe de l'arbre et de la forme de l'arbre permet de cemer les sections 
les plus sollicitees au droit d'epaulements. Ce sont : 

- section m a la ffontiere entre les trongons 6 et 7, 

- section n a la frontiere entre les trongons 8 et 9. 

La forme des raccordements est visible sur le fig. 10.12 : diametres de part et d'autre de la section, 
rayon de raccordement. Les efforts peuvent se lire dans le tableau 4.4 ou sur la representation des 
diagrammes correspondants. 





Diagramme des efforts tranchants Fr 

143,14 kN 




Diagramme des moments flechissants Mf 




Figure 10.1 1 Charges reparties et diagrammes des efforts : F'n , Fj, dans l'arbre 
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2. CONTRAINTES SIMPLES 

Les contraintes simples sont calculees dans la section m qui parait a premiere vue plus sollicitee 
que la section n. 

1 . Efforts 

Effort normal : F N = - 15,32 kN, 

Effort tranchant : Fj = - 60,41 kN et 12,45 kN => A Ttot = 61,68 kN, 

Moment flechissant : M { = 21759,1 m'N et - 15851,7 m.N => M ftot = 26 920,9 m'N, 

Moment de torsion : M t = 25 936,4 m'N . 

2. Caracteristiques de la section 

Diametre de la section de controle : d = 180 mm, 

Diametre de l'epaulement : D = 232,6 mm. 

Rayon de raccordement : R = 5 mm, 

Epaulement : t = (232,6 mm - 180 mm)/2 = 26,3 mm, 

Rapports : d/D = 180 mm/232,6 mm = 0,774, 

R/t = 5 mm/26,3 mm = 0,19, 

Aire de la section : A = n 180 2 mm 2 /4 = 25 447 mm 2 , 

Modules de resistance : W z = n 180 3 mm 3 /32 = 572 555 mm 3 , 

Wp = 7t 180 3 mm 3 /16 = 1 145 111 mm 3 . 

3. Contraintes simples 

Compression : a n = - 15 320 N/25 447 mm 2 = - 0,6 N/mm 2 , 

Cisaillement maximal : x e = 4 61 680 N/(3 ' 25 447 mm 2 ) = 3,2 N/mm 2 , 

Flexion : a f = 26 920 900 mm'N/ 572 555 mm 3 = 47,0 N/mm 2 , 

Torsion : x t = 25 936 400 mm'N/1 145 111 mm 3 = 22,6 N/mm 2 . 




Figure 10.12 Detail geometriques des sections a controler 



3. COEFFICIENT DE SECURITE 

La contrainte de flexion est altemee puisque l'arbre toume sous l'effet de forces exterieures a 
positions fixes; la contrainte de torsion est supposee agir d'une maniere pulsante entre la valeur nulle et 
la valeur calculee. Le controle ne tient pas compte d'un facteur de service : on l'admet egal a 1,0 ! 

1. Caracteristiques mecaniques de I'acier nuance Ck 15 (selon tableau 3.1) 

Resistance statique : R m = 420 N/mm 2 R e = 230 N/mm 2 , 

i? p f= 360 N/mm 2 R pt = 160 N/mm 2 , 

Resistance altemee : //,., = 210 N/mm 2 R ti = 150 N/mm 2 . 

Module d'elasticite : E = 210 000 N/mm 2 , 

Coefficient de contraction : v = 0,3. 

2. Coefficients de forme et d'entaille 

Coefficients de forme : en flexion otkf = 2,6, 

(selon figure 3.3) en torsion a kt =l,8, 
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Facteur de soutien : 


en flexion 


s = (5 - 2 0, 3 + 2 0,32)(2 - 2 0, 3 + 2 0, 32) = 2,9. 




en torsion 


s= 1, 


Longueur complementaire 




p* = 0,12 mm. 


Rayon de courbure fictif : 


en flexion 


p F f= 5 mm + 2,9 0,12 mm = 5,35 mm =» 
pi'j/7 = 0,203, 




en torsion 


pFt = 5 mm + 1 0,12 mm = 5,12 mm => p Ft /t = 0,195, 


Coefficient de correction : 




/ v =[ 1 - 0,3 + 0,3 2 ] 1/2 = 0,89. 


Coefficients corriges : 


en flexion 


cCpFf 2,5 , 




en torsion 


C^kpFt 1 ,75 . 


Coeff. d'effet d'entaille : 


en flexion 


|3 kf = 0,89 '2,5 = 2,23, 




en torsion 


pkt = 0,89 -1,75 = 1,55. 


Coefficient de surface, d'echelle, : 


c s = 0,93 pour N6 c g = 0,79, 


d'anisotropie, de forme de section : 


c a = 1,0 c f = 1,0. 


Admis : temperature inferieure entre 20°C et 100°C. 

Coefficient de correction de la contrainte ideale calculee par rapport a : 


traction - torsion : 


statique 


otom = 230/[(3) 1/2 ' 160] = 0,83. 


flexion - torsion : 


dynamique 


a 0a = 210/[(3) 1/2 ' 150) = 0,81. 


Contraintes ideales : 


statique 


a im = [0,6 2 + 3 (0,83 ■ 1 1,3) 2 ] 172 N/mm 2 = 16,3 N/mm 2 . 




dynamique 


c ia = [47 2 + 3 (0,81 ■ 1 1,3) 2 ] 1/2 N/mm 2 = 49.6 N/mm 2 . 




superieure 


a G = 16,3 N/mm 2 + 49,6 N/mm 2 = 65,9 N/mm 2 . 


Rapport des contraintes : 




R c = 16,3/65,9 = 0,25. 


Contrainte altemee limite en flexion : 


Rf d ii m = 210 N/mm 2 ' 0,93 • 0,79/2,23 = 69,2 N/mm 2 . 



Contrainte moyenne au point d'intersection: 69,2 + Of m ' 1,0 = a fm /0,25 => a [m = 23,1 N/mm 2 . 

Contrainte superieure limite : c 0 i im = 23,1 N/mnr/0,25 = 92,4 N/mm 2 . 

Coefficient de securite : S D = 92,4 N/mm 2 / 65,9 N/mm 2 = 1,4 ! 

Ce coefficient de securite n'est pas suffisant selon la figure du chapitre 3, car pour un taux de charge 
de 25% et un rapport des contraintes de 0,25 , le coefficient devrait etre 1,5. Cet exemple montre 
qu'un calcul elementaire des contraintes ne suffit pas a trouver la securite d'un arbre. L'augmentation 
du coefficient de securite peut s'obtenir en modifiant le rayon de raccordement pour diminuer l'effet 
d'entaille. 

10.4.4 DEFORMATIONS LINEAIRES ET ANGUL AIRES 



Les deformations lineaires et angulaires sont calculees dans les deux vues au moyen de la matrice 
de tron9on selon Falk. 



Tableau 10.4 

Deformations lineaires et angulaires de l'arbre 



Point de 
Calcul 
No x 


Deformation lineaire 
Vue 

De face de dessus result. 


Deformation angulaire en 
Vue 

de face de dessus result. 


0 


0 


-0,0207 


0,0177 


0,0272 


0,0212 


-0,0181 


0,0279 


1 


12 


-0,0162 


0,0139 


0,0213 


0,0212 


-0,0181 


0,0279 


2 


56 


0,0000 


0,0000 


0,0000 


0,0209 


-0,0180 


0,0276 


3 


100 


0,0153 


-0,0135 


0,0204 


0,0185 


-0,0169 


0,0251 


4 


156 


0,0321 


-0,0294 


0,0435 


0,0155 


-0,0155 


0,0219 


5 


246 


0,0541 


-0,0526 


0,0755 


0,0122 


-0,0139 


0,0185 


6 


336 


0,0701 


-0,0724 


0, 1008 


0,0083 


-0,0113 


0,0140 


7 


491 


0,0718 


-0,0861 


0, 1121 


-0,0057 


0,0009 


0,0058 


8 


646 


0,0459 


-0,0689 


0,0826 


-0,0121 


0,0116 


0,0168 


9 


721 


0,0294 


-0,0491 


0,0572 


-0,0128 


0,0182 


0,0223 
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10 


796 


0,0128 


-0,0230 


0,0263 


-0,0124 


0,0212 


0 , 


0212 


11 


812 


0,0094 


-0,0170 


0,0194 


-0,0123 


0,0217 


0 , 


0249 


12 


856 


0,0000 


0,0000 


0,0000 


-0,0121 


0,0223 


0 , 


0254 


13 


900 


-0,0093 


0,0172 


0,0196 


-0,0121 


0,0224 


0 , 


0255 


14 


920 


-0,0135 


0,0251 


0,0285 


-0,0121 


0,0224 


0 , 


0255 



Deformation angulaire aux appuis 

- Appui B : (pB = 0,00048 rad = 0,0275° 

- Appui C : (pc = 0,00044 rad = 0,0254° 



1. DEFORMATIONS EN FLEXION 

Le tableau 10.4 donne la deformation en flexion dans les deux vues et la deformation resultante. 
La deformation maximale aux points de calcul vaut 0,112 mm, a x = 491 mm. La deformation 
maximale de l'arbre se trouve entre les points 6 et 7. 

La deformation angulaire aux appuis est donnee en fin de tableau. Elle est admissible selon les valeurs 
proposees dans le tableau 10.2. 

2. DEFORMATION EN TORSION 

La deformation en torsion est engendree par la transmission du couple moteur entre les deux roues 
dentees, c'est-a-dire du point 4 au point 10. Sur la portee des dentures des roues, le couple de torsion 
est suppose se repartir lineairement de : 

M t = 0 aM t ^ = 25 936,4 m'N. 

Le module de glissement de calcul est : G = 8 1 000 N/mm 2 . 

Deformation totale en torsion : A(p = (M, max /6') X (/i//pi) , soit : 

Atp = (25 936 400 mnrN/81 000 N/mm 2 ) (32/7t)(90/232,6 4 +31 0/1 80 4 +75/160 4 ) mm’ 3 = 
A(p = 0,001437 radian ou 0,082°. 

Raideur entre les deux roues dentees : k = M tmax /A(p = 25 936,4 m'N/0, 001437 = 1 8,05 TO 6 mN/rad. 

10.4.5 FREQUENCE PROPRE ET VITESSE CRITIQUE 

1. FREQUENCE PROPRE EN TORSION 

Le calcul simplifie de la frequence propre en torsion de cet arbre se limite a un modele simple 
compose de seulement deux masses concentrees reliees par un arbre elastique. L'inertie du trongon 
intermediaire, diametre 180 mm, est repartie par moitie sur les deux roues dentees. 

Masses :roue dentee 2 avec son arbre : m 2 = 228 kg et J 2 = 1 1,6 kgm 2 (trouves par le logiciel), 
roue dentee 3 : m 3 = (71/4) ' 2,548 2 dm 2 ' 1,8 dm ' 7.85 kg/dm 3 = 72 kg. 

arbre diametre 180x310: m a = (71/4) 1 ,82 dm 2 3,1 dm 7,85 kg/dm 3 = 61,9 kg. 

Moments d'inertie de masse par rapport a l'axe de rotation : 

arbre diametre 180x310: J a = 0,5 m r 2 = 0,5 6 1 ,9 kg 0,09 2 m 2 = 0,25 kg m 2 . 

roue dentee 2 avec son arbre : J 2 = 1 1,6 kg m 2 + 0,125 kg m 2 = 11,7 kg.rn 2 . 

roue dentee 3 : J 3 = 0,5 72 kg 0,1 274 2 m 2 + 0,125 kg = 0,71 kg m 2 . 

Raideur de l'arbre : k= 18,05 10 6 mN/rad. 

Frequence propre : co pr = [18,05 10 6 (1/11,7 + 1/0, 71)] 12 = 5 193 s' 1 , 

/ pr = 826,5 Hz . 

Les frequences excitatrices engendrees par les dentures sont : 

f 2 = 25 s' 1 ■ 27 = 675 Hz => Rapport :/ 2 /co pr = 675/826,5 = 0,82. 

f 3 = 25 s' 1 '27/88 '25 = 192 Hz => Rapport :/ 3 /co pr = 192/826,5 = 0,23. 

Le calcul des dentures selon chapitre sur les engrenages et roues dentees permet de trouver la raideur 
des engrenages et les frequences propres entre les roues dentees. 
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2. VITESSES CRITIQUES DE FLEXION 

Le calcul simplifie de la vitesse critique de flexion part de la deformation de l'arbre sous l'effet de 
son poids propre. La matrice de transmission peut s'utiliser dans ce but. L'autre possibilite consiste a 
introduire les dimensions de l'arbre et a placer des masses ponctuelles. En concentrant seulement trois 
masses, les vitesses critiques de flexion calculees sont : 



- premiere vitesse : 


co cr i = 2 554 s 


=> 


n a i = 406 t/s, 


- seconde vitesse : 


C0 cr 2 = 8 740 s' 1 




«cr2 = 1 391 t/s, 


- troisieme vitesse : 


co cr 3 = 23 041 s' 1 


=> 


«cr3 = 3 667 t/s. 



Fin de Vexemple 
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CHAPITRE 11 



GENERALITIES SUR LES BUTEES ET LES PALIERS 



Les butees et paliers lisses sont des elements de machines qui servent a supporter et a 
guider des axes ou des arbres soit dans la direction radiale => paliers, soit dans la direction 
axiale => butees. Les paliers lisses utilisent les proprietes physiques des lubrifiants afin 
d'eviter dans la mesure du possible le contact de parties solides entre les pieces mobiles et les 
surfaces de glissement. Si le fluide separe entierement ces composants, le coefficient de 
frottement dit equivalent est fortement abaisse et l'usure des surfaces devient presque toujours 
negligeable. La presence d’un fluide, le plus souvent liquide, deformable et visqueux, amortit 
les vibrations et les a-coups, diminue le bruit, reduit les jeux, evacue l’energie calorifique 
produite par les pertes. Les butees et paliers lisses restent malgre tout des elements exigeants 
dans l’entretien et le controle en fonctionnement. Ils concurrencent avantageusement les 
elements a roulements a partir de 150 mm de diametre ou dans des applications particulieres 
cornme les grandes vitesses, les centrages de haute precision, les rigidites elevees ou les 
faibles pertes. La classification des butees et paliers lisses est representee sur le catalogue de 
la fig. 11.1, soit : 

- butees et paliers simples; 

- butees et paliers hydrostatique; 

- butees et paliers hydrodynamiques. 

En complement, ce chapitre traite aussi des guidages et autres elements de machines dont le 
principe de fonctionnement est semblable a celui des butees et des paliers lisses. 



11.1 BUTEES ET PALIERS SIMPLES 

La palier radial ordinaire, de forme cylindrique, est l’un des plus anciens elements de 
machines et reste malgre tout encore partiellement inconnu dans son comportement exact. 
L'axe ou l’arbre se trouve plus ou moins en contact avec le coussinet car la quantite de 
lubrifiant et/ou la vitesse circonferentielle ne sont pas suffisantes pour assurer un regime de 
frottement hydrodynamique. Ce palier se caracterise par la simplicity de la geometric : arbre 
et logement cylindriques, huile ou graisse perdues cornme lubrifiant. Le developpement des 
matieres synthetiques permet d’offrir actuellement des revetements de coussinets travaillant a 
sec, sans lubrifiant particulier. 

Les charges axiales sont transmises vers les appuis fixes par l'intermediaire de butees. Ces 
dernieres sont soit des elements distincts du palier radial, soit combinees avec le palier radial. 
L'alimentation en lubrifiant, tres souvent de la graisse, necessite la presence de rainures sur les 
surfaces de glissement. Le palier radial cylindrique s'utilise dans les batis en fonte grise, 
l'usinage du logement se faisant directement dans la fonte. Dans les pieces en acier et en fonte 
egalement, le coussinet est constitue par une douille en alliage de cuivre, en matiere 
synthetique ou en matiere composite. Le choix de la forme du coussinet, de la matiere et du 
lubrifiant est impose par les conditions de fabrication et de fonctionnement. 

Le controle de ces deux types d’ appuis reste toujours tres primitif : pression moyenne, 
parametre d’echauffement et temperature d'utilisation. Les exigences sont relativement 
modestes : fonctionnement correct entre deux apports de lubrifiant. Afin de simplifier la 
maintenance, ces paliers sont equipes de plus en plus de revetement dit autolubrifiant, mais la 
presence d'une graisse ameliore presque toujours les performances de ces paliers. 
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Figure 11.1 Catalogue des butees et paliers lisses 

11.1.1 CONTROLE DES BUTEE, PALIER RADIAL ET GUIDAGE 

Les relations generates entrevues au chapitre 1 s'appliquent directement au controle simple 
de la butee axiale, du palier radial et des guidages. 

11.1.1.1 PRESSION ET FACTEUR D'ECHAUFFEMENT SUR LA BUTEE 



Le controle de la pression s'effectue en supposant une pression unifortne sur la surface 
circulaire de glissement. En introduisant la force axiale F a sur la butee, les diametres exterieur 
d e et interieur d\ de cette butee, la pression moyenne se calcule par : 



P = 



4 F 



n(d; -dr) 



— /^admissible ’ 



(ll.l.l) 



La vitesse de glissement, fonction de la vitesse angulaire et du rayon variable, est egale au 
produit du rayon tnoyen r m = (d e + d,)/4 par la vitesse angulaire ( 0 . Le facteur d’echauffement 
se trouve approximativement en multipliant la pression moyenne par cette vitesse, soit : 
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p-v = p co de < (p ■ v) admissible . ( 1 1 . 1 .2) 

11.1.1.2 PRESSION ET FACTEUR D'ECHAUFFEMENT DANS LE PALIER 

La pression moyenne dans le palier radial cylindrique, diametre du coussinet D, diametre 
de l’arbre d avec d ~ D, longueur portante B, sollicite par une force radiale F r , se trouve en 
divisant la charge radiale par la surface projetee du coussinet : 

F 

P = 77; - Admissible- (11.1.3) 

D U 

La pression admissible est donnee dans le tableau 11.1. La vitesse de glissement de l’arbre 
mobile dans le coussinet fixe est : v = k d n et la vitesse angulaire (0= 2 n n. Le produit de la 
pression moyenne par la vitesse de glissement permet de limiter la charge sur la surface de 
frottement. Ce produit vaut : 

d F co . 

p. v = pco- = — < (p ■ v) admissible . (1 1 . 1 .4) 



11.1.1.3 GUIDAGES 

Les guidages peuvent etre soit plans, soit cylindriques et autoriser des mouvements de 
translation et/ou de rotation. La pression moyenne se trouve comine precedemment en 
divisant l’effort normal par la surface projetee du guidage. La determination du produit pv 
s'effectue au moyen des memes relations. Si le mouvement de la piece cylindrique ou 
circulaire guidee est oscillatoire, la vitesse moyenne se trouve approximativement par : 

v m = 2 cpf d m l 2 = cpf d m , (11.1 .5) 

avec : cp angle total d’oscillation (en radians), 

/ frequence d’oscillation, 
d m diametre moyen de contact. 

Le produit p v se trouve en multipliant la pression moyenne par la vitesse moyenne v m . 

11.1.1.4 PUISSANCE PERDUE ET ECHAUFFEMENT 

Le moment de frottement de l'arbre dans le palier radial ou le couple de frottement sur la 
butee sont donnes par deux relations identiques : 

Butee axiale Palier radial 

M fr = d m /2 juF a , Mf r = d/2 ' p F r . (11.1.6) 

La puissance perdue par frottement doit s’evacuer vers l’exterieur a travers les divers 
composants, en particulier a travers les parois et l’arbre. En supposant la charge et la vitesse 
constantes, nous pouvons ecrire : 

P fr — Mf r CO — CC A cx t ( Z?palier " ?3ambiante) ? (11.1.7) 

avec : a coefficient global de transmission de chaleur a travers la paroi : 

a= 10 W/nTK palier place dans un local sans courant d’air, 

a - 20 W/nCK palier place dans un local avec de fair en circulation; 

A ext aire exterieure de la butee ou du palier, 

<9 P aiier temperature du palier, 
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^ambiante temperature ambiante. 

Le controle de la temperature est inutile pour les paliers utilises rarement ou seulement par 
intermittence. La recherche precise de la temperature d’equilibre d’une butee ou d’un palier est 
un probleme difficile a resoudre. II sera traite plus en detail dans le calcul des paliers 
hydrodynamiques. 

11.1.1.5 CORRECTIONS APPORTEES SUR LE PRODUIT p.v 

Le controle de l’echauffement par le produit p v est tres approximate et ne donne pas 
entierement satisfaction dans le calcul des elements offerts par les fournisseurs. Chaque 
fabricant de ce genre d’elements donne des formules avec un certain nombre de facteurs de 
correction. En designant par p v nom mai le produit defini dans les relations 11.1.2 et 11.1.4, le 
produit de controle se trouve par : 

P r’controle (Cl C2 C 3 . . .) p Vnominal; 

avec : Ci, C2, C3 , . . . des facteurs de correction. 

Ces facteurs tiennent compte de la duree de vie, de l’usure admissible, de la vitesse de 
glissement, de la temperature d’utilisation, de la rugosite des surfaces, etc. 

11.1.2 CHOIX DES MATERIAUX POUR BUTEES ET PALIERS 

Le systeme tribologique des butees et des paliers comporte les quatre composants : arbre, 
surface de glissement, lubrifiant si present et milieu ambiant. Le choix correct des materiaux 
assure une fonction efficace de ces elements de machines. Les proprietes generates des 
materiaux pour les surfaces de frottement sont : 

1 . une resistance suffisante aux pression exercees par l’arbre ou le pivot et par le lubrifiant, 

2. un comportement neutre avec la contre piece sans risques de grippage, 

3. une elasticity ou meme une plasticite assez grande afin de supporter les deformations sous 
la charge, 

4. une capacite de rodage pendant la mise en exploitation du palier, 

5. une resistance a l’usure afin de conserver la forme geometrique adequate pendant toute la 
duree de vie, 

6. une marge de security suffisante de fonctionnement pendant un temps relativement court, 
en presence d’une avarie, comine par exemple un manque de lubrifiant, 

7. une excellente possibility d’adhesion entre la surface de glissement et le lubrifiant si ce 
dernier est souhaite, 

8. une excellente capacite de transmission de chaleur. 

Le choix industriel, done pratique, impose un certain nombre de compromis : efficacite du 
palier pour un prix de revient aussi faible que possible. 

11.1.2.1 MATERIAUX POUR LE PIVOT OU L’ARBRE 

Les aciers de construction sont utilises pour la fabrication des arbres places dans les 
paliers radiaux. Ils doivent presenter une resistance mecanique suffisante pour transmettre les 
efforts, une durete 3 a 5 fois superieure a celle du revetement des coussinets ou des butees, un 
etat de surface a rugosite tres faible obtenu par rectifiage et/ou rodage. Les aciers au nickel 
ayant tendance a gripper, il sont a eviter. Par contre, les aciers aux chrome ou les revetements 
de chrome dur ameliorent notablement les conditions de glissement. 
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11.1.2.2 MATERIAUX POUR LES SURFACES DE GLISSEMENT 

Deux grandes categories de materiaux sont utilises pour la fabrication des butees, des 
paliers et des guidages : les materiaux metalliques et les materiaux non metalliques. Les 
proprietes exigees sont principalement : les facilites de fabrication et l’aptitude a l’obtention de 
surfaces lisses, la bonne resistance a la pression locale, un coefficient de dilatation lineaire 
voisin de celui de l’arbre, une insensibilite au glissement de surfaces solides peu ou pas 
lubrifiees du tout, une resistance suffisante au chocs. Citons les principales proprietes des 
materiaux pour butees, paliers et guidages simples. 

1 . Materiaux metalliques 

La fonte grise peut s'employer cornme materiau pour butees et paliers a tres faibles 
charges et petites vitesses de glissement; elle est tres sensible aux pressions locales. L'acier 
durci superficiellement par traitement thermique, suffisamment lubrifie et l'acier fritte 
trouvent application dans les petits paliers. Les alliages a base de cuivre, cornme les bronzes, 
les laitons, les alliages cupro-etain, cupro-plomb et cupro-aluminium, sont introduits cornme 
pieces d'usure sous fonnes tubulaire, circulaire et plane. Les conditions de transmission de 
chaleur sont excellentes mais ces alliages necessitent toujours une bonne lubrification. Les 
revetement en metal blanc, a base d’etain, de plomb, de cuivre et d’antimoine, possedent 
d'excellentes proprietes de glissement et de rodage. Ils sont peu sensibles a la presence de 
particules solides microscopiques. L'etain est parfois remplace par le zinc ou le plomb dans 
les paliers ordinaires afin d'abaisser les couts du metal et de fabrication. 

2. Materiaux non metalliques 

Les materiaux non metalliques s'emploient dans les paliers non lubrifics ou dits lubrifies a 
vie, en petite mecanique dans l'appareillage, en presence d’atmosphere corrosive, pour faciliter 
la maintenance et diminuer le niveau sonore d’un entrainement. Ce sont principalement : 

2.1 Matieres synthetiques 

Les matieres synthetiques les plus courantes sont : les polyamides PA 6 et PA 66 de base 
ou charges de fibre de verre ou de carbone avec adjonction de matieres plus ou mo ins 
autolubrifiantes, les polyoxymethylenes, sigle POM, possedant une bonne compatibility avec 
l’acier, les polytetrafhiorethylenes, sigle PTFE, presentant une tres bonne resistance a l'attaque 
de produits chimiques, une bonne resistance mecanique jusqu'a des temperatures de 100°C et 
plus, un faible coefficient de frottement si les surfaces sont lubrifiees. Les inconvenients 
principaux des matieres synthetiques sont : un fluage important sous charge, une mauvaise 
conductibilite thermique et un grand coefficient de dilatation lineaire. Les caracteristiques 
mecaniques et les proprietes au frottement peuvent s’ameliorer par adjonction de graphite, de 
bisulfure de molybdene, de silicones et de revetement en PTFE. Un autre avantage non 
negligeable des matieres synthetiques est de pouvoir fabriquer par injection de thermoplastes 
le palier ou la butee dans l’element de machine lui-meme cornme par exemple dans les petites 
roues dentees, les petites cames, etc. Les caracteristiques peuvent s'ameliorer, surtout dans les 
pieces fabriquees par extrusion, par adjonction de matieres autolubrifiantes et de charges. Ces 
materiaux modifies possedent alors une augmentation de la resistance a l'usure et a la 
pression, de meilleures proprietes thenniques et mecaniques, une tres bonne stability 
dimensionnelle alliee a une facilite de fabrication. 

2.2 Les elastomeres 

Les elastomeres cornme les caoutchoucs naturels et/ou synthetiques durcis : ils sont 
utilises en presence d’une lubrification a l’eau (exemple : les essuie-glaces de voiture). 

2.3 Les charbons synthetiques 
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Les charbons synthetiques sous forme de materiaux poreux avec le plus souvent des 
adjonctions de produits lubrifiants. Ils supportent des temperatures tres elevees, jusqu'a 
400°C, mais sont sensibles aux efforts mecaniques localises. 

3. Materiaux frittes 

Fabriquees a partir de poudres metalliques en grains fins par pressage et frittage, les pieces 
pour paliers et butees contiennent des pores servant de reservoir de lubrifiant (huile). 

4. Materiaux composites 

Ce sont habituellement des feuilles d’acier ou de bronze revetues de plusieurs couches a 
base de metal et de matieres synthetiques. Le but de cette solution est d’obtenir un compromis 
entre d'une part la resistance mecanique elevee des materiaux metalliques, une bonne 
conductibilite thennique ameliorant la transmission de chaleur et d'autre part appliquer les 
excellentes propriety de glissement des matieres synthetiques. 

Les proprietes mecaniques des materiaux metalliques feront l’objet d’un tableau detaille de 
valeurs a la fin des chapitres traitant les paliers hydrodynamiques. Les proprietes des matieres 
synthetiques dependent de plusieurs facteurs comine par exemple : 

- du procede de fabrication, de la presence ou de fabsence d’elements lubrifiants, 

- du comportement en fonction de la temperature et de l'humidite de fair, 

- du fluage en fonction des contraintes provoquees surtout par des pressions tres localisees. 

Les renseignements fournis par les fabricants de semi-finis ou de paliers de catalogue 
permettent d’effectuer un premier choix panni toutes les variantes proposees (parfois plusieurs 
dizaines de compositions differentes !) . 

11.1.3 VALEURS DE CONTROLE 

Les valeurs donnees dans le tableau 11.1 sont applicables aux paliers cylindriques peu 
sollicites ne travaillant jamais en lubrification hydrostatique ou hydrodynamique. Les 
materiaux utilises pour les butees et les guidages sont identiques, mais les valeurs admissibles 
sont legerement plus faibles. 

Les valeurs admissibles dependent en particulier : 

- de la vitesse de glissement entre les pieces, 

- de la circulation du lubrifiant dans le palier ou la butee, 

- des possibility d’evacuation de l’energie thennique produite vers l’exterieur, 

- de la nature de la piece en contact avec la surface de glissement : durete, etat de surface avec 
R a = 0,4 a 0,8 pm ou N5 a N6, des eneurs dans la geometrie et les alignements, des jeux 
entre les pieces fixe ou mobile, 

- des possibility de deformation de l’arbre ou du pivot en contact avec la surface glissante, 

- de l’epaisseur de la piece de friction, en particulier pour les matieres synthetiques. 
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Tableau 11.1 

Pressions moyennes, facteurs d'echauffement admissibles 
Frottement dans les paliers cylindriques simples 



Materiaux 


Pression 


Plage 


Produit 


Frottement 


du 


Moyenne 


des vitesses 


p ■ V 




Lubri- 


coussinet 


N/mm 2 


m/ s 


W/mm 2 


en % 


fiant 


Metalliques 












Fonte grise GG15 


2,0 a 0,5 


0 a 1,0 


0,5 


5 a 12 


G & H 


Bronze CuSnlO 


5,0 a 2,0 


0 a 6, 0 


1,0 a 3,0 


4 a 10 


H & G 


Cupro-zinc 


2,0 a 1,0 


0 a 4,0 


0,5 a 1,0 


4 a 10 


H & G 


Alliages ZnAlCu 


10,0 a 2,0 


0 a 5 , 0 


0,5 a 5,0 


3 a 12 


H & G 


Bronze fritte 


2,0 a 1,0 


0 a 3 , 0 


1,0 a 2,5 


5 a 10 


H & G 


Synthetiques 












Polyamide PA 6 


1,5 a 0,08 


0,001 a 1,5 


0,2 a 1,1 


5 a 28 


G (H) 


Polyamide PA 66 


1,5 a 0,08 


0,001 a 1,5 


0,5 


5 a 19 


G (H) 


PTFE (teflon) 


0,2 a 0,04 


0,001 a 2,0 


0, 6 


4 a 25 


G (H) 


PTFE charge 


2,0 a 0,5 


0,001 a 2,0 


1,0 


4 a 25 


G (H) 


Composites 












Glacier DU 


120 a < 1 


0,001 a 2,0 


1,75 


3 a 20 


S (G) 


Glacier DX 


140 a 5 


0,001 a 2,0 


0,3 a 1,0 


4 a 20 


A + G 


Permaglide Plx 


250 a < 1 


0,001 a 2,0 


1,8 


3 a 25 


S (G) 


Permaglide P2x 


250 a < 1 


0,001 a 3,0 


0,5 a 1,5 


3 a 20 


A + G 


Glycodur F 


100 a 0, 1 


0,001 a 2,0 


1,0 a 2,0 


5 a 25 


S + G 


Glycodur A 


100 a 0,1 


0,001 a 2,0 


1,0 a 2,0 


5 a 25 


A + G 



Symboles pour le lubrifiant : 

G graisse H huile S sec done sans lubrifiant 

A surface avec alveoles A + G alveoles et graisse 

( a ) lubrifiant complementaire 



Remarques importantes 

1 . Les valeurs proposees sont des moyennes qui peuvent etre depassees dans des conditions de service tres 
soignees. 

2. Les coefficients de frottement dependent fortement de la presence ou de l'absence de lubrifiant. 

3. Les caracteristiques maximales de deux proprietes differentes ne doivent pas se combiner, en particulier la 
pression maximale ne peut pas se multiplier par la vitesse maximale sans tenir compte du produit p.v . 

4. Le comportement des matieres synthetiques a la pression dependent fortement de l'epaisseur du coussinet. 

Coussinets composites 

Les fournisseurs ou fabricants de coussinets et bagues composites sont : 

Glacier DU et DX The Glacier Metal Company Limited, Alperton Wembley Middlesex England 
Permaglide Plx et P2x INA Wiilzlager Schaeffler KG, Industriestrasse 1-3, D-8522 Herzogenaurach 
Glycodur SKF, Roulements a billes, Lausanne et Zurich 

Les paliers lisses sans entretien se composent essentiellement de trois couches : 

- un support en acier ou en bronze, 

- et encore en addition 

- une couche de bronze poreux a l'etain ou au zinc, epaisseur 0,2 a 0,35 mm, fritte sur le support, 

- un revetement antifriction en PTFE additionne de plomb, d'epaisseur 0,01 a 0,03 mm, presse contre le 
bronze lors d'une operation de roulage. 

Les materiaux de guidage a entretien reduit se composent egalement de trois couches, le revetement 
antifriction etant un melange de PVDF, PTFE et de plomb. La surface de glissement comporte des alveoles 
de graissage servant de reservoir a lubrifiant. 

Les catalogues de fabricants ou des representants donnent des renseignements etendus sur les proprietes de 
ces diverses couches, les methodes de montage et de controle, la determination de la duree de vie probable en 
fonction de la charge et de l'usure ainsi que les conditions d'utilisation. 11 est vivement recommande de lire 
attentivement cette documentation avant de proceder a un choix definitif. 
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11.1.4 PALIER RADIAL SIMPLE ET COUSSINETS 

La forme adoptee pour le coussinet depend du genre de palier : metallique, synthetique ou 
composite. 

11.1.4.1 PALIER RADIAL METALLIQUE 

Si l’arbre peut etre glisse dans le palier radial, le coussinet est constitue simplement par un 
alesage ou par une piece tubulaire chassee dans le bati. Des precautions particulieres doivent 
etre prises pour le montage de ces coussinets : leger chanfrein a 15° dans l'alesage de la piece 
massive et sur le cylindre exterieur du tube, lubrification de la surface de glissement, outillage 
approprie pour l’introduction du coussinet dans le logement. Sous l’effet de la pression 
d’emmanchement, le diametre interieur du coussinet se modi lie; en tenir compte lors de la 
fixation du jeu final entre l’arbre et le palier. Les dilations thermiques, souvent importantes, 
interviennent aussi dans le choix des dimensions definitives. 




Figure 1 1.2 Coussinets metalliques pour palier radial simple : radial, combine radial axial, 
Bague roulee selon ISO 3547, coussinet fritte selon ISO 2795 

Le jeu entre l’arbre et le coussinet depend du diametre et des conditions de fonctionnement. II 
est compris entre 1 et 3%o du diametre de l'arbre. Attention : les coussinets en materiaux 
frittes n'autorisent pas de modification de forme par usinage avant ou apres le montage. 

11.1.4.2 COUSSINETS EN MATIERE SYNTHETIQUE 

Les particularites physiques et mecaniques des matieres synthetiques imposent quelques 
regies elementaires a appliquer lors du choix des dimensions des coussinets : 

1. Sous l’effet de charges radiales dynamiques importantes, l’epaisseur de la paroi du 
coussinet sera mince afin de faciliter l’evacuation de l’energie calorifique produite. 

2. Sous l’effet d’une charge statique importante, il faut egalement opter pour un coussinet a 
paroi mince afin de diminuer l’effet des deformations elastiques et le fluage sous charge. 

3. Sous l’effet de charges importantes appliquees par a-coups, il faut adopter un coussinet a 
paroi epaisse. L’amortissement des a-coups sera meilleur par la presence d’une paroi 
suffisante. 

4. En presence d’humidite prononcee et suivant la nature du materiau utilise, faction de l'eau 
peut amener une modification des dimensions primitives. Choisir dans ces cas dans la 
gamine de produits les nuances les moins sensibles a l’eau. 

5. Sous l’effet de l’augmentation de la temperature, les matieres synthetiques, tout comine les 
metaux, se dilatent, le coefficient de dilatation lineaire etant un multiple de celui des 
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metaux (environ 5 a 10 fois). Prevoir un jeu radial a froid suffisant ou limiter la 
temperature maximale de fonctionnement. 

6. Le jeu diametral entre l'arbre et la surface cylindrique du coussinet sera choisi aussi grand 
que possible sans toutefois compromettre la fonction et les exigences posees par le palier. 

La fig. 11.3 montre quelques exemples de paliers fabriques en matiere synthetique. Ces 
elements se caracterisent par une epaisseur relativement grande de la paroi et de ce fait ne 
supportent que des charges radiales modestes. 




Figure 1 1.3 Coussinet en matiere synthetique pour paliers cylindriques simples 
Decoupe des bandes en matiere synthetique pour paliers et guidages 

Le coussinet le plus simple se compose d'une feuille de matiere synthetique enroulee autour 
de l’arbre et retenue par le support de palier. Le coefficient de frottement pour les matieres 
synthetiques seches et non lubrifiees est relativement important, de 0,22 a 0,55. La presence 
d’un lubriliant abaisse fortement ces valeurs. Par exemple, le coefficient de frottement du 
PTFE est 0,25 a sec et passe a 0,04 avec un lubrifiant, huile ou graisse. Si le palier est en 
charge continue, il est necessaire de controler la temperature atteinte par le coussinet compte 
tenu de toutes les conditions de transmission de chaleur a travers les diverses parois vers le 
milieu ambiant. 

11.1.4.3 PALIER RADIAL COMPOSITE 

Les bagues roulees servant de palier peuvent etre : soit avec surface cylindrique interieure 
continue, cette solution etant peu frequente, soit des bagues avec une fente ce qui facilite la 
fabrication et le montage. Elies existent avec un support en acier, en bronze ou en laiton, avec 
un revetement interieur contenant presque toujours du PTFE. Les temperatures admissibles a 
sec peuvent s'etendre de -200°C a +280°C suivant le type. Pendant la periode de rodage, une 
partie de la couche supefficielle se reporte sur l'arbre. La surface obtenue contribue a 
l’obtention d’un coefficient de frottement faible et une usure minimale. L'usure est forte 
pendant le rodage, jusqu'a 0,01 mm puis croit tres lentement par la suite. En fonctionnement 
continu, le produit pv donne dans la table ne devrait pas etre depasse; le produit pv peut 
etre double pour des charges temporaires mais la duree de vie est alors reduite. La vitesse de 
glissement ne devrait pas depasser 2 m/s. Les paliers sans entretien ne doivent jamais etre 
lubrifies avec du MoS? car les bonnes proprietes des surfaces seraient detruites. II faut eviter 
l’introduction de poussieres et corps etrangers en soignant la conception du logement ou en 
prevoyant de simples etancheites. La surface des arbres devra etre recti lice avec une rugosite 
R a = 0,4 a 0,6 pm, soit la classe de rugosite N5. 
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Figure 1 1.4 Constitution de la couche de friction sur les paliers composites 
Paliers DU et DX, Permaglide et exemples de montage dans une piece massive 

Les coussinets peuvent se monter dans les parties fixes par emmanchement, par elements 
visses, par goupille ou par collage. Veiller a ce que la temperature de montage ne depasse pas 
la temperature maxitnale admissible et que la surface de glissement ne soit pas souillee par 
des produits etrangers. II est necessaire d’aligner avec precision les axes du palier et de l'arbre, 
l’erreur maxitnale admissible ne devant pas depasser 0,02 mm. II faut egalement eviter les 
effets de bord en degageant par exemple l’alesage recevant le coussinet, voir le detail sur la 
figure 1 1.4. Apres lecture de la documentation technique dans les catalogues, le controle de la 
duree de ces paliers consiste soit : 

- a determiner le produit p v et comparer cette valeur avec les valeurs admissibles, 

- a determiner la duree de vie probable a l'aide des diverses formules et abaques foumis par le 
fabricant, coinpte tenu des divers facteurs de correction dependant des conditions de 
fonctionnement et de la pression, 

- a introduire les principes du calcul du palier radial en regime de lubrification hydrodyna- 
rnique si le palier est lubrifie avec de l’huile en circulation et si la vitesse de glissement est 
suffisamment elevee. 



11.1.5 BUTEES SIMPLES 



Les butees simples sont constitutes par des surfaces annulaires planes equipees 
eventuellement de rainures de lubrification. La piece d’usure peut etre metallique cotnine un 
alliage de cuivre, ou en matiere synthetique ou composite. Toutes les remarques et conseils 
donnes pour les paliers sont applicables aux butees des divers types. 




Figure 11.5 Bagues planes metalliques ou en matiere synthetique pour butees simples 
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Les points particuliers a soigner sont : la planeite des surfaces en contact, le parallelisme 
obtenu eventuellement par un appui spherique, la securite contre toute rotation de la bague sur 
son support, l’amenee et l'evacuation du lubrifiant, la dispersion de l’energie calorifique 
produite. Les coussinets epaules combinent le palier radial avec une butee axiale; ils 
possedent egalement une jointure sur la face frontale. 

11.1.6 GUIDAGES 

Les guidages sont constitues par des bandes et selon les applications, ces bandes peuvent 
se faconner par cintrage, estampage, emboutissage, decoupage ou percage. En cas de 
decoupage et de percage, il est recommande d'usiner en partant du cote de la surface de 
glissement. Les bavures ne risquent pas de faire saillie dans la couche rapportee. II existe des 
bandes avec support en acier, avec support en bronze ou sans support mais avec une annature 
metallique en alliage d'aluminium. Cette derniere est enrobee par frittage d'un melange de 
PTFE, plomb et fibre de verre (Permaglide P30). 
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Figure 1 1.6 Bande de glissement sans entretien avec support metallique 
Bande de glissement a entretien reduit avec alveoles pour reserve de graisse 

La fixation des bandes planes peut s'effectuer par collage et l'etat de surface des pieces en 
contact doit presenter une rugosite comprise entre R d = 0,4 a 0,8 pm. Les recommandations 
donnees pour le palier radial s’appliquent aussi aux bandes de glissement. 




Figure 1 1.7 Implantation de bandes de glissement dans les paliers cylindriques : 
emmanchees ou collees, sertissage bilateral, sertissage unilateral, bords replies. 

Segments de guidage pour piston et pour tige 

Les segments de guidage pour tiges et pistons sont une autre application courante de 
bandes de glissement. Ces bandes servent a guider les tiges et pistons et a reprendre 
eventuellement des forces composantes radiales. Elies empechent le contact metallique entre 
le piston et le cylindre ou entre la tige et la douille. Le nombre de bandes de guidage est 
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fonction de l’intensite des forces transversales. En regie generale, ces elements sont montes 
dans des gorges fermees. La vitesse de glissement de ces bandes peut atteindre jusqu'a 15 m/s 
et des pressions jusqu'a 30 N/mnr (bandes de guidage TURCITE B). Le coefficient de 
frottement statique ou dynamique se situe entre 0,04 et 0,08 ; il depend de la pression, de la 
vitesse, de la lubrification et de la rugosite des parties metalliques. 

Les revetements de glissement surmoules a base de resine epoxyde peuvent aussi servir de 
guidage. 

11.1.7 LUBRIFICATION DES BUTEES, PALIERS ET GUIDAGE S 

La discussion porte ici seulement pour les butees, paliers et guidages travaillant dans le 
domaine du frottement sec, onctueux ou mixte. Si l'apport de lubrifiant est absent, souhaite ou 
nierne necessaire, tous ces elements fonctionnent : sans entretien ou par apport unique de 
lubrifiant, par lubrification periodique. La lubrification unique consiste a deposer une quantite 
detenninee de lubrifiant de facon a assurer la fonction pendant la duree de vie de l'element. 
Les paliers sans entretien contiennent des substances auto-lubrifiantes, habituellement de la 
poudre de M 0 S 2 ou du graphite. Les paliers frittes contiennent des huiles minerales qui sont 
deposees en permanence. 

La lubrification a la graisse est toujours la plus simple dans ces cas car elle assure non 
seulement de faibles pertes, mais protege les surfaces de souillures. Le choix de la consistance 
dependra des exigences : dans le cas general des graisses de la consistance NGLI-0 a 3 . Pour 
les faibles jeux et/ou des vitesses elevees, adopter des graisses molles NGLI-0 et pour des 
jeux plus grands ou la protection du palier, des graisses de la classe NGLI-2 a 3. Les butees et 
paliers metalliques sont equipes de rainures de lubrification. La fonne des rainures de 
graissage depend du mouvement de la piece mobile par rapport a la piece fixe. II faut toujours 
eviter de placer des rainures dans la partie chargee des surfaces de glissement. 

La lubrification est assuree par la presence de graisseurs ou d’huileurs, de conduites de 
lubrifiant a distribution centralisee. Dans les coussinets en alliage de cuivre, la repartition de 
la graisse est facilitee par des rainures d’alimentation dans la zone non sollicitee, figure 1 1.8. 





Figure 1 1.8 Position des rainures de graissage dans les paliers metalliques simples 
Profils usuels pour rainures de graissage 
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11.2 ROTULES LISSES ET EMBOUTS 

Les rotules lisses et les embouts sont des elements de machines offerts par la plupart des 
grands fabricants de roulements. Leur conception autorise la transmission de deplacements ou 
d'efforts dans des montages pour lesquels les conditions d’alignement donnent lieu a des 
mouvements d’oscillation en basculement ou en rotation. Leur origine vient de la construction 
aeronautique et de vehicules routiers. Grace aux progres realises dans les traitements de sur- 
face anti-usure, le domaine duplication de ces mecanismes s'est etendu dans toute la tech- 
nique mecanique. 

11.2.1 DESCRIPTION DES PRINCIPAUX TYPES DE ROTULES 

Cette description comprend principalement les types les plus courants : rotules lisses acier 
sur acier, en matiere frittee avec additifs, avec surface de glissement en tissu de PTFE, avec 
ou sans joints, pour efforts radiaux ou axiaux. L'intensite et la direction de la charge sont de- 
terminantes pour le choix de la dimension de la rotule : charges radiale, axiale et combinee, 
continue et discontinue. Les rotules se composent d'une bague interieure avec surface exte- 
rieure spherique et une bague exterieure avec surface interieure spherique correspondante. Les 
rotules radiales conviennent principalement dans les mecanismes avec difficulte d’alignement 
ou avec mouvements de basculement. 

11.2.1.1 ROTULES ACIER SUR ACIER 

Les rotules sont fabriquees en acier a roulement de qualite superieure. Les bagues sont 
trempees et les surfaces de glissement subissent une finition particulierement soignee, Un 
traitement au bisulfure de molybdene confere aux surfaces en contact une excellente resis- 
tance a l’usure et de tres bonnes proprietes au frottement de glissement. En regie generate, une 
lubriilcation periodique est necessaire bien que le traitement initial pourrait suffire dans une 
utilisation sans entretien. Les rotules radiales sont destinees a supporter principalement de 
fortes charges radiales. Toutes les bagues exterieures sont fendues en un point determine 
permettant l’ouverture pour la mise en place de la bague interieure. Cette demiere est emboi- 
tee par deformation elastique. Les deux bagues de ces rotules ne sont pas separables. La plu- 
part des rotules sont equipees de rainure et de trous de lubrification. Les rotules de l’execution 
2RS sont equipees, des deux cotes, de joints a levre. 




Figure 1 1.9 Rotules a contact acier sur acier : charges radiales et charge combinee 

Les rotules a contact oblique, prevues pour des charges combinees, se composent d’une 
bague interieure et d’une bague exterieure avec surface spherique inclinee. Le centre de la 
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sphere se situe a l’exterieur de l’appui des bagues. La normale moyenne des surfaces de 
contact presente une certaine inclinaison par rapport a l'axe de la rotule. Ceci est 
particulierement avantageux pour supporter des charges combinees. Toutefois, la charge 
axiale ne peut s'exercer que dans un sens. L'effort axial induit par une composante radiale doit 
se compenser par un effort dans l'autre sens. Ces rotules sont demontables (figure 11.9 a 
droite). 

Les rotules axiales permettent de supporter principalement des charges axiales. La 
rondelle d’arbre est de forme convexe spherique, la rondelle logement de forme spherique 
concave. La conception et les dimensions pennettent de combiner ces elements avec des 
rotules radiales. 

11.2.1.2 ROTULES SANS ENTRETIEN 

Les rotules dites sans entretien sont caracterisees par des surfaces de glissement avec trai- 
tement et revetement qui ont une influence preponderate sur leur fonctionnement. Ces rotu- 
les autolubrifiantes utibsent des materiaux modemes comine le bronze firitte composite ou du 
tissu de PTFE. Ces elements trouvent emploi dans des applications exigeant une longue duree 
sans entretien ou lorsque les conditions locales empechent l'introduction des rotules acier sur 
acier. Elies supportent surtout de fortes charges continues. 

Les rotules radiales lisses autolubrifiantes a contact acier / tissu de PTFE existent en 
differentes versions avec une bague exterieure revetue de tissu de PTFE. Les bagues 
interieures en acier a roulement sont trempees, rectifiees et la surface de glissement est 
chromee dur. Les rotules a contact acier / bronze firitte ont une bague exterieure constitute 
d'un support en acier et d'une couche de glissement en bronze impregnee de PTFE et de 
bisulfure de molybdene. La bague exterieure est roulee autour de la bague interieure et 
presente un plan de joint. La bague interieure est en acier a roulement, trempee et rectifiee, 
chromee dur. Le choix des materiaux pour les surfaces de glissement depend du fabricant. 




Figure 11.10 Rotules sans entretien : pour charges radiales, combinee et axiale 

Les rotules lisses a contact oblique, autolubrifiantes, sont destinees a supporter des 
charges combinees continues et ne necessitent pas d’entretien. Toutefois, il est recommande 
dans certains cas de les garnir au montage d’une graisse au lithium antirouille, de consistance 
2 ou 3, pour les proteger de la corrosion et renforcer l’etancheite. Un seul graissage au 
montage augmente la duree de vie des rotules. 

Les rotules axiales presentent des surfaces de glissement avec une inclinaison encore plus 
marquee que dans les rotules pour charge combinee. La rondelle interieure est en acier a rou- 
lement, trempe, rectifie et chrome dur, et la bague exterieure est equipee d’un revetement en 
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PTFE composite. Cette couche de glissement, en matiere plastique renforcee de fibres de 
verre et contenant du PTFE, est moulee dans la rondelle logement. 



11.2.1.3 EMBOUTS 



Les embouts a rotule sont des elements de machines prets au montage. Ils sont constitues 
d'une rotule sertie dans un embout en acier. Ils comportent generalement un filetage interieur 
ou exterieur, a droite ou a gauche, de qualite moyenne. Les dimensions sont normalisees selon 
DIN 648 ou ISO 6126. Les fabricants proposent divers modeles et plusieurs combinaisons de 
contact : 

1 . Acier sur acier ou acier sur bronze pour les charges alternees, avec possibility d’appoint de 
graisse par l'axe ou par un graisseur hydraulique. 

2. Chrome dur sur composite PTFE ou sur tissu PTFE pour les charges unidirectionnelles ou 
faiblement variables, avec des joints a levres. 

3. Embouts a rotule pour verins hydrauliques et pneumatiques a contact acier sur acier. 

4. Embouts a rotule avec tige a section circulaire a souder. 






Embouts ader/acier Ebouts acier/acier Embouts acier/acier 

6 filetage interieur a filetage exterieur pour vSrins 




Embouts acier/acier 
avec tige a souder 



Figure 11.11 Embouts a rotule de types divers : standard, pour verins et a souder 

Les embouts peuvent fonctionner sans entretien dans certains cas. En regie generale, il est 
recommande de les lubrifier periodiquement. 

11.2.1.4 LUBRIFICATION 

Une bonne lubrification des rotules pennet d’augmenter la duree de vie et d’eviter la 
corrosion. Les rotules acier sur acier sont pourvues de trous et rainures de graissage 
permettant une lubrification des surfaces portantes par la bague exterieure ou la bague 
interieure. Les surfaces acier sur acier sont phosphatees et traitees au bisulfure de molybdene 
(M 0 S 2 ). Pour la lubrification de ces rotules, il est recommande d’utiliser des graisses au savon 
de lithium EP et de preference avec additif M 0 S 2 . Il est recommande de suivre 
scrupuleusement les prescriptions des fabricants. 

La gamine de temperature admissible depend essentiellement du comportement de la 
graisse; elle se situe entre -50°C et +180°C pour le contact acier sur acier. Les embouts auto- 
lubrifiants a glissement acier sur tissu de PTFE peuvent fonctionner entre -30°C et +120°C en 
raison de la matiere des joints d’etancheite (polyester elastomere). Les embouts a glissement 
acier sur matiere plastique, contenant du PTFE, peuvent s'employer entre -30°C et +90°C. 
Des temperatures de +1 10°C sont admissibles pendant de courts instants. 
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11.2.2 CHARGE ET CONTROLE DES ROTULES 

La duree de fonctionnement d’une rotule est le nombre d’oscillations ou le nombre d’heu- 
res atteint, sous une charge constante, sans qu'il y ait usure ou fatigue apparente. Elle suppose 
une charge purement radiale dans les rotules radiales ou purement axiale et centree dans les 
rotules axiales. Comine les rotules sont confectionnees par les fabricants de roulements, le 
methode de controle utilise des definitions et relations semblables a celles du calcul des 
roulements. La capacite de la rotule s'exprime par la charge dynamique de base C et par la 
charge statique de base Co figurant dans les tableaux de dimensions des catalogues. Les va- 
leurs des charges de base dependent de leur definition et peuvent differer d'un fabricant a 
l'autre. L'expose de la methode de controle, ici selon SKF, se limite au contact acier sur acier 
ou acier sur bronze. 

11.2.2.1 CHARGES 

L'intensite et la direction de la charge sont determinantes pour le choix et le controle des 
rotules lisses. II est possible de distinguer : 

1. Charge radiale : la charge appliquee sur les surfaces de frottement est principalement 
dans la direction radiale; une faible composante axiale est negligeable. 

2. Charge combinee : la charge sur les surfaces de frottement est la resultante d’une 
composante radiale et d’une composante axiale. Si cette derniere est relativement faible, la 
charge peut etre supportee par une rotule radiale. Si par contre elle est importante, elle doit 
etre reprise par une rotule axiale. 

3. Charge statique : la charge agit toujours dans la meme direction et le meme sens. Cette 
charge constante intervient dans le controle statique de la rotule. 

4. Charge variable : la charge agit sur deux ou plusieurs zones de la rotule et varie en 
fonction du temps ou de la position des surfaces en contact. 

L'angle de basculement admissible a, donne dans les catalogues, depend de la serie de 
dimensions, de la faille de la rotule et de l’execution. 

11.2.2.2 CHARGE DYNAMIQUE EQUIVALENTE 

La charge dynamique equivalente intervient dans le controle de toutes les rotules 
sollicitees par des forces variables ou obliques. Les rotules radiales et a contact oblique sont 
concucs pour supporter des charges radiales, mais elles admettent dans une certaine mesure 
des charges axiales. Si la force resultante est constante, la charge dynamique equivalente sur 
une rotule radiale ou oblique est donnee par la formule : 

F P =y F r . (11.2.1) 

avec : F? charge dynamique equivalente (designee habituellement par P), 

F r composante radiale de la charge, 

y coefficient de correction dependant du rapport FJF t , voir figure 11.12. 

Dans les rotules axiales, la composante radiale F r ne doit pas exceder 50% de la charge axiale 
F a agissant en meme temps. La charge dynamique equivalente se trouve par : 

Fp = y F a . (11.2.2) 

avec : F P charge dynamique equivalente (designee habituellement par P), 

F a composante axiale de la charge, 

y coefficient de correction dependant du rapport Fv/Fa, voir figure 11.12. 
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Figure 11.12 Coefficient de correction y pour les rotules radiale, combinee et axiale 



La charge axiale maximale admissible sur un embout est limitee par les contraintes de flexion 
dans la tige de l’embout. Cette contrainte doit toujours se verifier. De plus, il faut veiller a ce 
que la charge dynamique equivalente ne soit pas superieure a la charge admissible donnee par 
la relation generale : 

F adm = Co bl b 2 , (11.2.3) 



avec . C a d m 
Co 
bi 
bi 



charge admissible sur l'embout, 

charge statique de base, donnee dans les catalogues, 

coefficient de temperature, voir formule (1 1.3.3) et description, 

coefficient du type de charge sur l’embout : 

b-j = 1 charge statique constante, 

bi = 0,5 (0,35) charge dynamique pulsante ou alternee (entre parentheses : 
valable pour les embouts avec trou ou raccord de lubrification). 



Si l’intensite de la charge ou la vitesse de glissement ou les deux a la fois ne sont pas 
constantes, il est necessaire de calculer la duree d'utilisation. II faut trouver d’abord les valeurs 
isolees de duree, avec dans chaque cas, une intensity de charge et une vitesse de glissement 
constantes. La duree totale d'utilisation peut se trouver approximativement par l'expression : 



G = 



1 

tJTG x +t 2 /TG 2 +t 3 /TG 3 +...’ 



(11.2.4) 



avec : 



G duree nominale d'utilisation totale en heures de fonctionnement, 
ti,t 2 periodes dans lesquelles se produisent p\ et v\,p 2 et v 2 , etc. , 

T duree totale d’un cycle : T = t\ + t 2 + h + • • • , 

G\,G 2 duree d'utilisation, en heures, obtenue dans les conditions p\-v\,p 2 -v\, etc. 



11.2.2.3 PRESSION SPECIFIQUE 



La pression specifique s'cxercant dans une rotule est donnee par la formule : 

p = k ^ t > (H-3- 1 ) 



p 


pression specifique, exprimee en N/mm 2 , 




F P 


charge dynamique equivalente, 




C 


charge dynamique de base, 




K 


coefficient de pression specifique en N/mm 2 : 
K = 100 acier sur acier, K = 50 


acier sur bronze 




K= 100 acier sur bronze ffitte, K= 150 

K = 50 acier sur matiere plastique. 


acier sur tissu de PTFE, 
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Valeurs indicatives pour le rapport C/F ? lors du choix de la rotule : 



acier sur acier et acier sur bronze : 2,0 

acier sur bronze fritte : 1,6 

acier sur tissu de PTFE : 1,75 

acier sur matiere plastique : 1 ,25 . 



11.2.2.4 VITESSE MOYENNE DE GLISSEMENT 



Le deplacement angulaire total dans un mouvement oscillatoire relatif des surfaces en 
contact etant designe par 2(5, la vitesse moyenne de glissement de ces surfaces vaut : 



avec : d m 



(5 

f 

A 



v = 0,5 d m ' 4 fi'f= 2 d m (5f (11.3.2) 

diametre rnoyen de glissement sur la surface spherique : 
pour les rotules radiales : d m = A, 

pour les rotules a contact oblique : d m = 1 ,8 R s , 

pour les rotules axiales : d m = 1,4 R s . 

amplitude angulaire du mouvement oscillatoire en rad; en rotation fi=n/2. 

frequence d’oscillation ou de rotation en s' 1 . 

diametre de la rotule spherique avec R s = DJ2 (catalogue A). 



11.2.2.5 DUREE NOMINALE DTJTILISATION 



Le controle du choix d’une rotule a contact acier sur acier ou acier sur bronze peut s'effec- 
tuer au rnoyen de la valeur p v . La figure 11.13 rnontre les zones admissibles de la pression 
en fonction de la vitesse moyenne de glissement et des conditions d’utilisation. 





Figure 11.13 Amplitude angulaire du mouvement oscillatoire des surfaces glissantes 
Diagrammes p = f(v) pour les contacts acier sur acier et acier sur bronze 
Zone I : zone de validite de la formule de duree (1 1.3.3) 

Zone II : zone quasi-statique 

Zone III : zone d'application possible avec bon graissage 
Zone IV : extension de la zone de validite de la formule de duree pour charge 
discontinue. 

La duree nominale d'utilisation des rotules et embouts a glissement acier sur acier ou acier 
sur bronze, necessitant un seul graissage avant la tnise en service, se trouve par la relation 
pratique suivante : 
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G = b ] b 2 b 3 b 4 b 5 b 6 



3,7-3600 

p-v 



f. 



avec : G 
G h 

f 

P 

v 

b\ 

bi 

b, 

b 4 

bs 

be 



G h =b l b 2 b 3 b 4 b 5 b 6 ^~, (11.3.3) 

p-v 

duree nominale d'utilisation en nombre d’oscillations ou de tours, 
duree nominale d'utilisation en heures de fonctionnement, 
frequence des oscillations ou de rotation en s _1 , 
pression specifique selon relation (1 1.3.1) en N/mm 2 , 
vitesse moyenne de glissement en m/s, 

coefficient de direction de charge : continue b\ = \, discontinue b\ = 2, 

coefficient de charge selon figure 11.14, 

coefficient de temperature : b 3 = 1 jusqu'a 180°C, 

coefficient de glissement selon figure 11.14, 

coefficient de vitesse selon figure 11.14, 

coefficient d’angle d'oscillation selon figure 1 1.14. 



Duree d'utilisation en cas d’appoints de graissage 

La duree nominale d'utilisation des rotules et embouts a surface de glissement acier sur 
acier ou acier sur bronze, devant etre a nouveau lubrifiee periodiquement, est plus grande que 
celle donnee par les relations precedentes. L'augmentation de duree depend de Tangle 
d'oscillation et de la frequence des appoints. Cette duree peut se trouver par la relation 
suivante : 



GhN " ^h/p.Zl-1’ 



(11.3.4) 



avec : G h\ duree nominale d'utilisation, en heures, pour une rotule lubrifiee periodique- 
ment, 




Figure 11.14 Coefficients de correction de la duree nominale d'utilisation : acier/acier; acier/bronze 

G h duree nominale pour une rotule lubrifiee initialement, relation (11 .3.3), 

/p coefficient d’angle d’oscillation selon figure 11.15, 

/h coefficient de frequence d’appoint selon figure 11.15. 

Rotules et embouts avec surfaces de glissement autolubrifiantes 

Le controle de ces rotules et embouts autolubrifiants est semblable a celui des rotules avec 
surfaces de contact acier sur acier. Les pressions, les vitesses de glissement et les divers coef- 
ficients de correction sont modifies en consequence. Les relations sont legerement differentes 
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a fin de tenir compte du comportement des matieres synthetiques sous l’effet de la charge et du 
glissement relatif des surfaces en contact. 




Amplitude angulaire (5‘ Frequence des appoints : H = Gf ,/N 

N fetant I'intetvalle de gralssage en heures 

Figure 11.15 Coefficients de correction /p et f\ | pour une lubrification periodique 

11.2.2.6 CHARGE STATIQUE EQUIVALENTE 

Si la rotule ou l’embout est sollicite par une charge a direction constante sans deplacement 
relatif des surfaces en contact, le controle consiste a determiner la resistance des surfaces de 
glissement. Si la charge statique comprend des composantes radiale et axiale, il est necessaire 
de convertir la charge oblique en charge statique equivalente au tnoyen du coefficient de 
correction y. 

11.2.2.7 FROTTEMENT 

Le frottement entre les surfaces en contact dans les rotules depend en premier lieu de la 
nature des surfaces de glissement, de l’intensite de la charge, de la vitesse de glissement et du 
lubriliant. Le moment de frottement peut se trouver au moyen de la loi de Coulomb : 

Mf r = 0,5 d m ■ ju Ap, (11.3.5) 

avec : Mf r moment de frottement dans la rotule ou l’embout, 

Fp charge dynamique equivalente, 

d m diametre moyen de glissement, voir definition dans la relation (1 1.3.2), 
ju coefficient de frottement : 

acier / acier : ju = 0,08 a 0,20 acier / bronze : ju = 0,10 a 0,25, 

acier / matiere plastique : /u = 0,05 a 0,20, acier / bronze fritte : // = 0,05 a 0,20 
acier / tissu de PTFE : ju= 0,03 a 0,15. 

Les valeurs minimales du coefficient de frottement s’appliquent aux rotules apres rodage. 
Pendant le rodage, le frottement est superieur. Pour les rotules autolubrifiantes a glissement 
acier / tissu de PTFE ou acier / bronze fritte, la valeur minimale du coefficient de frottement 
apparait des que le transfert de PTFE s’est effectue de la couche de glissement vers la surface 
conjuguee. 
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11.3 MECANIQUE DES FLUIDES POUR BUTEES ET PALIERS 

Les butees, paliers et guidages lisses suffisamment lubrifies par un fluide generalement 
liquide supportent les charges provenant des pieces en mouvement en l’absence de contact 
solide sur solide. Dans les lubrifications hydrostatiques et hydrodynamiques, le lubrifiant 
separe entierement les deux composants rigides du systeme tribologique grace a ses proprietes 
physiques. De plus, les butees et paliers sont tres souvent sollicites par des charges 
dynamiques pulsantes voire meme alternees. Sous l’effet de ces sollicitations, le film liquide 
place sur l’appui, comine par exemple dans le coussinet du palier ou sur le segment d’une 
butee, et la piece chargee, comine l’arbre ou le pivot, resiste a ces pressions variables. II y a 
generation d’une pression hydraulique engendree pendant l'ecrasement du film fluide. Ces 
diverses formations d’une couche liquide portante peuvent s’expliquer au moyen des lois 
fondamentales de la mecanique des fluides visqueux. 



11.3.1 ECOULEMENT UNIDIMENSIONNEL ENTRE DEUX PAROIS FIXES 

En complement des definitions generates et application du chapitre 2, ce sous-chapitre 
traite l’ecoulement d'un fluide visqueux entre des parois fixes voisines. 

11.3.1.1 HYPOTHESES INITIALES 



Soit deux parois paralleles de largeur b , longueur / , formant un canal a profil rectan- 
gulaire ferine, et soit une couche liquide d’epaisseur h avec : h « b et h « / , b » / . Ces 
conditions geometriques permettent d'admettre un ecoulement unidimensionnel dans l’etude. 
Le fluide est visqueux et il obeit a la loi de Newton entrevue au chapitre 2. L'ecoulement 
laminaire est assure par une difference de pression entre l’entree et la sortie de la fente : 

Ap = p c - p s , 

avec : p e la pression a l’entree de la fente, 
p s la pression a la sortie de la fente. 

Le fluide est admis incompressible et a viscosite constante. 

11.3.1.2. DEBIT DANS LA FENTE 



Soit un systeme de reference Oxyz, l'axe O x correspondant au sens de l'ecoulement, l’axe 
O z etant perpendiculaire a la fente. Isolons un volume de liquide, dimensions : b ' l ' 2 z et 
exprimons l’equilibre en appliquant la loi des fluides newtoniens : 



b 2 z ' Ap = - 2 b I rj v dv/dz. 



Le produit de gauche represente l’effet de la poussee resultante, celui de droite l'effet du 
cisaillement sur les couches superieure et inferieure due a la viscosite. Ce produit est negatif 
car le quotient differentiel dv/dz est negatif, la vitesse d’ecoulement diminuant en fonction de 
la demi epaisseur positive z. Exprimons la variation elementaire de vitesse : 



dv = 



A p 

% l 



z dz. 



et integrons cette expression dans les conditions particulieres suivantes : pour z = ± 0,5 h, la 
vitesse d’ecoulement est nulle => v = 0 si les parois paralleles sont immobiles. 
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A p ' h' 

2^7'U 




(H.4.1) 





Figure 11.16 Mise en equation de l'ecoulement dans une fente d'epaisseur constante 



La repartition de la vitesse dans la fente est parabolique. Pour z = 0, la vitesse d’ecoulement 
est maxitnale. Elle vaut : 

A ph 2 

v = . 

max o r 

8 TJ v l 

2 

La vitesse moyenne d’ecoulement vaut les 73 de la vitesse maximale. Le debit total dans la 
fente se trouve par : 

y = h m bk = ^p—Ap. (11.4.2) 

3 12 ?j v 1 

Le debit dans la fente est proportionnel a la difference des pressions Ap, au cube de la hauteur 
de la fente h et inversement proportionnel a la longueur d’ecoulement /, a la viscosite 
dynamique rj v du fluide. C'est la relation de Hagen Poiseuille. 



11.3.1.3. PARTICULARITIES DE L’ECOULEMENT 



Pour une fente d’epaisseur constante, la contrainte de cisaillement r dans le fluide 
visqueux depend du niveau z du plan de coupe imaginaire. La chute elementaire de pression 
est done proportionnelle a la longueur / de la fente : 

d p = -—t-dx => — = - — ^ = constante. (11.4.3) 

l Ax l 



Remplaqons A pH dans l'expression du debit et exprimons ce debit par : 

p, _ bh 3 dp 

12 ?] v dx 



(11.4.4) 



L'equilibre de la couche complete de fluide en ecoulement pennet de trouver les deux forces 
tangentielles resultantes sur les faces superieure et inferieure du liquide au contact avec les 
parois, soit : 

Fj = 0,5 b h Ap, 

pour chaque paroi mouillee. 
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11.3.2 ECRASEMENT D'UN FILM VISQUEUX 

La presence d’un film liquide visqueux evite le contact metallique immediat de deux corps 
solides sous l’effet d’efforts perpendiculaires a la couche separatrice. 



11.3.2.1 FILM VISQUEUX SUR UNE SURFACE CIRCULAIRE 



Soit un film de fluide visqueux, d’epaisseur initiale ho, place entre une surface circulaire de 
rayon R et un plan. Sous l’effet d'une force exterieure F, dirigee suivant l'axe perpendiculaire a 
la surface et passant par le centre de gravite, la surface circulaire se rapproche du plan et le 
fluide se trouve expulse vers l’exterieur. Decoupons un tube liquide elementaire au rayon r, 
d’epaisseur dr, de hauteur instantanee h et exprimons le debit radial du fluide par : 



Inrli dp 
12 ij v dr 



La pression p diminue vers l'exterieur et l’epaisseur h varie en fonction de la charge et du 
temps. Si v represente la vitesse d’approche d’une des parois par rapport a l'autre, alors la 
conservation du debit impose : 

2 

V r = K r v. 



Egalons les deux expressions du debit au rayon r : 

• 2 2 nrh? dp 

V = nr v = . 

12 tj v dr 

Proposons-nous de trouver l’expression de la pression en fonction du rayon r en supposant la 
vitesse v et la hauteur de la fente h connues : 



dp = -«%I.rdr. 
h 



(1L5.1) 



Integrons cette equation differentielle, entre le centre et le rayon exterieur, en remarquant que 
pour r = R , la pression p est egale a la pression atmospherique. Coniine nous exprimons les 
pressions en valeurs relatives, alors /?r = 0 et nous obtenons : 

p (r) =^-(R 2 -r 2 ). (11.5.2) 

n 

La repartition de la pression dans le sens radial est done parabolique. Elle est maximale au 
centre de la surface circulaire, au rayon r = 0. Elle vaut : 

3 V v R 2 



P max 



h 
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La poussee resultante sur la surface circulaire est egale a la somme des poussees ele- 
mentaires calculable par : 



F = ^P, m xR 1 = 



3 nnJ? 

2/r 3 



• v. 



(11.5.3) 



Cette relation generale sert a trouver par exemple le temps necessaire a l'ecrasement du 
film sous l’effet d’une force exterieure constante. En introduisant la vitesse sous la fonne : v = 
dh/dt ; il est possible d’ecrire : 

3 n rj v R 4 dh 



d t = 



IF h 



3 ‘ 



Integrons cette relation differentielle pour une epaisseur de film de fluide variant de ho a hi 






3 n 7i v R 4 
4 F 



1 1 



\K 



K j 



Si l'intervalle de temps pendant lequel la force F est appliquee sur la surface est inferieur 
au temps calcule, les surfaces des deux pieces, separees initialement par une couche de fluide 
ho, ne viennent pas en contact. Si la distance h\ est plus petite que les asperites des surfaces, 
alors il y a contact apres un intervalle At. 



11.3.2.2 FILM PORTEUR ENTRE UN TOURILLON ET UN ALESAGE 

Une etude semblable peut s'effectuer pour un film porteur place entre un tourillon et un 
alesage cylindriques. Les hypotheses initiales de la mise en equation sont : 

- la viscosite du fluide reste constante, 

- le regime d’ecoulement est laminaire, 

- les axes des deux cylindres restent parfaitement paralleles a chaque instant, 

- l’ecoulement dans le sens axial est negligeable, 

- la pression engendree par l'ecrasement n’existe que sur des surfaces demi cylindriques. 

La vitesse relative du tourillon par rapport a l’alesage est designee par v . En appliquant la 
relation de Hagen-Poiseuille a la section rectangulaire reperee par Tangle (p, largeur B, 
longueur elementaire r d (p, le debit s'exprime par : 

p. _ bh 3 dp 

12 / 7 V rd(p 





Figure 11.18 Ecrasement d'un film liquide entre un tourillon et un alesage cylindriques 

La hauteur de la fente est variable; a partir de la figure 11.18, exprimons cette epaisseur en 
fonction de Texcentricite e et de la position angulaire (p : 
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h = Ar - e cos <p= Ar (1 - e cos <p), 

avec : A r = R - r jeu radial de l'assemblage, 

s = el A r excentricite relative du tourillon, 

y/ = A r/r jeu relatif de l'assemblage. 

L'epaisseur minimale du film de fluide vaut : h 0 = h mm = r y/ (1 - s). Introduisons 
l'expression de la hauteur du film de fluide dans l’expression proposee : 

Br 3 y/ (l-£cos<£>) 3 d p 
12 T] v r d q> 

Le debit traversant cette section rectangulaire peut s'ecrire sous la forme : 

F((p) = v B r sin<£>. 

En egalant ces deux expressions du debit, nous obtenons : 

1 2 ?) v v sin <p 



V =-- 

v (<p) 



dp = - 

r yr (1-^cos^) 

Les conditions particulieres sont : 

- pour <p=d, ^ p = P max i 

- pour <p = tc/2, =^> p = 0. 

L'integration de cette expression donne finalement : 



•d (p. 



6 % v 
r syf 



1 



(l-^COS^)‘ 



-1 



(11.6.1) 



Calculons la poussee resultante sur le tourillon en projetant les poussees elementaires sur l'axe 
de la direction de la force exterieure F puisque la repartition de la pression est symetrique : 



tp=nl2 6 n V r<P=^l2 

Br pcos(pd(p= 2Br — 

<p= o yr r s J<p=o 



F = 2 f 
La force F se trouve par : 



1 



(l-£COS^)" 



--1 



cos^d^». 



F = 



12 rj v Bv 

£1// 



2 £ 



l-£ 2 



(1-£T 



arctan 



^ 1 + e A 



vr 






-l 



(11.6.2) 



Exprimons a nouveau la vitesse d’ecrasement du film liquide en derivant l'expression de la 
hauteur de la fente par rapport au temps : 



d h 



d£ 



v = = r yr — . 

df dt 

Introduisons ensuite les deux hauteurs de film par : 

K\ =r ^(1 - ^i)’ 

h 02 = ry/(\ - £ 2 ) , 

et calculons le temps necessaire pour passer de l’excentricite relative ip a £ 2 : 



^6,2 — 



24 rj v B r 
F yr 



arctan 



' 1 + e A 



V l- £ 2 J ~\J \ — £ 2 



(11.6.3) 



Cette demiere relation permet de calculer l’intervalle de temps en supposant une force 
exterieure constante en sens et direction. 
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11.3.3 DEPLACEMENT D'UNE SURFACE LUBRIFIEE 

Un autre probleme important est l’etude du deplacement d’une surface lubrifiee en 
presence d’une couche liquide suffisante par rapport a une autre surface. La solution de ce 
probleme sert de base dans le calcul des butees, paliers et guidages hydrodynamiques. 

11.3.3.1 HYPOTHESES INITIALES 

Soit une surface a pente constante appartenant a un patin, largeur b, longueur /, immobile 
et un plan se depla?ant a la vitesse constante v. La recherche de la repartition de la pression 
entre le patin et la surface mobile fait intervenir un certain noinbre d’hypotheses 
simplilicatriccs qui correspondent partiellement aux conditions reelles de fonctionnement. 
Ces diverses hypotheses sont : 

1 . Viscosite du lubrifiant 

Cette propriety essentielle du fluide est supposee rester constante dans l’ecoulement entre 
le patin et le plan, done independante de la position, de la temperature et du temps. 
Comine la viscosite des huiles de lubrification varie fortement avec la temperature, le 
calcul pratique s'effectue generalement en introduisant une viscosite intermediate entre la 
viscosite a la temperature d’entree et celle a la sortie du patin. 

2. Forces d'inertie 

Les forces d’inertie dans le liquide sont negligees par rapport aux forces de cisaillement 
dues a l’effet de la viscosite du lubrifiant. 

3. Etat des surfaces 

Le patin et la surface du plan possedent des surfaces lisses, done a rugosite nulle, en 
contact avec le fluide. 

4. Epaisseur de la couche liquide 

L'epaisseur de la couche liquide est tres petite vis a vis des dimensions transversales du 
patin. II en resulte : h x « b, h ] « /. 

5. Nature du fluide 

Le lubrifiant est un fluide newtonien. L'ecoulement dans la fente obeit aux lois de 
l'ecoulement laminaire des fluides visqueux. 

6. Vitesse verticale 

La variation de la composante de la vitesse du fluide dans le sens perpendiculaire au plan 
mobile est negligee. 

7. Mecanique des surfaces 

Les surfaces des deux constituants, patin et plan mobile, sont indeformables. 
Pratiquement, faction de la pression variable sur les pieces mecaniques et du gradient de 
temperature provoque une modification de la geometrie de la fente. La theorie 
elastohydrodynamique tente de tenir compte des conditions reelles de fonctionnement. 

8. Constance de la charge 

Le patin est sollicite par une force constante alignee sur le centre de poussee. 

9. Variation de la pression 

La variation de la pression, dans la direction perpendiculaire au plan mobile, est negligee. 
La pression ne depend done que des coordonnees x et y . 
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Figure 11.19 Deplacement du plan par rapport a un patin sur couche liquide visqueuse 

Le systeme de coordonnees de reference O xy z est trirectangle; la direction de chaque axe 
est definie de la maniere suivante : 

- axe O x : dans la direction longitudinale de la fente, 

- axe Oy : dans la direction transversale de la fente, 

- axe O z : dans la direction perpendiculaire au plan mobile. 

Le profil longitudinal de la fente definissant la forme de la couche liquide peut etre 
quelconque. Nous limiterons ici l’expose a la fente a pente constante et nous admettrons 
egalement que la hauteur de la fente selon l'axe Oy reste constante. Cette derniere hypothese 
perrnet de placer le plan O z x exactement au milieu de la largeur b du patin. L'epaisseur 
maximale du film lubrifiant est designee par hi, la hauteur tninimale par ho. 



11.3.3.2 EQUATION DIFFERENTIELLE DE REYNOLDS 



Le developpement du calcul des paliers hydrodynamiques a commence par les travaux de 
plusieurs chercheurs au XlXerne siecle. L'effet de coin liquide fut decouvert par Tower en 
1884 et le physicien anglais O. Reynolds trouva en 1886 la relation generale permettant de 
preciser la formation d’une pression par l’effet de la contrainte de cisaillement alliee a la forme 
de la fente. II fallut attendre un quart de siecle pour que Giimbel demontra (1914 a 1925) 
1'utilisation pratique de la relation de Reynolds. Finalement, Falz publia en 1926 un livre sur 
les « Bases de la technique de la lubrification » qui confinnait les travaux de ses 
predecesseurs. L'introduction du calcul informatise pennit de simuler le comportement des 
butees et des paliers a partir d’hypotheses simplificatrices s'approchant de plus en plus des 
conditions reelles de fonctionnement. 



En supposant le patin immobile selon figure 1 1 . 19 et le plan se depla?ant a la vitesse cons- 
tante v, la pression et l’epaisseur de la fente s'expriment par l’equation differentielle aux deri- 
vees partielles proposee par Reynolds : 



d_ 

dx 



' yO/l 3 


dp ' 


d 

+ — 


r pld 


dp ' 


f 

= 6 


l >h 


dx j 


dy 


l 7v 


dy) 


V 



x d{pk) i 2 d{ph) 



dx 



dt 



(11.7.1) 



avec : r/ v 

P 

P 

v 

h 

t 



viscosite dynamique du lubrifiant, 

masse volumique du fluide, 

pression au point de coordonnees (x,y), 

vitesse du point appartenant au plan par rapport au patin, 

epaisseur de la fente au point de coordonnees (x,y), 

temps. 



En admettant que la fente reste a hauteur constante, c'est-a-dire qu'il n’existe pas de 
mouvement perpendiculaire au plan provoquant un ecrasement du film, l’equation diffe- 
rentielle se simplifie en : 



-2.75 - 



Organes de transmission directe 



d_ 

dx 



( 

A 3 • 

V 



dp ^ 
dx j 



+ - 



d_ 



dp ^ 



dh 

6 n v v—. 

dx 



(11.7.2) 



Cette equation differentielle aux derivees partielles n’est pas integrable analytiquement. De 
nombreux auteurs ont propose des solutions simplifies en introduisant des hypotheses 
simplificatrices, en particulier un choix arbitraire de la repartition de la pression dans le sens 
de l'axe O y. La complexity des solutions retenues depasse largement le cadre de ce chapitre. 
Depuis quelques decennies, les methodes numeriques basees sur la decomposition de la 
surface du patin en surfaces elementaires simples pennettent de resoudre numeriquement cette 
equation differentielle en substituant par exemple les differentielles par des differences linies, 
tout en tenant compte des conditions particulieres de repartition de la pression sur le pourtour 
du patin. 



11.3.4 PATIN INFINIMENT LARGE 

Nous voulons developper analytiquement le probleme de la repartition de la pression, de 
la poussee resultante, du debit et des pertes dans la fente au moyen de la relation differentielle 
de Reynolds. Pour pouvoir resoudre cette equation, nous soinmes obliges de transformer 
l’etude bidimensionnelle dans le plan O x y e n une etude unidimensionnelle selon l'axe Ox. 
Afin d’atteindre ce but, nous devons admettre un patin infiniment large => b = car 
l’ecoulement du fluide entre les deux surfaces solides s'effectue seulement selon l'axe O x. 



11.3.4.1 REPARTITION DE LA PRESSION 



Dans le cas particulier d’un patin a pente constante et infiniment large, la valeur de la 
pression ne depend que de l’abscisse x , de la forme de la couche liquide, des caracteristiques 
du lubrifiant et de la vitesse du plan mobile. L'equation differentielle aux derivees partielles 
de Reynolds se ramene a l'expression suivante : 



_d_ 

dx 



dx 



, dh 
= -6/7 v v— . 

dx 



(11.7.3) 



Le signe negatif dans le terme de droite provient du sens de la vitesse du plan mobile qui 
est vers la gauche, voir figure 11.19. Dans cette relation, la hauteur de la fente h est une 
fonction lineaire de l'abscisse x ; elle peut se donner sous la forme : 



h = ho + k ' x, 



avec : k = tan a= t/l = (hi - hd)/l. 

Aux abscisses x = 0 et x = / , la pression doit correspondre a la pression existant autour du 
patin, pression que nous admettons egale a zero. A l’abscisse x = x, valeur inconnue pour 
l'instant, la pression est maximale. II en resulte un gradient de pression nul, soit la condition 
particuliere : dpldx = 0 . L'integration de l’equation differentielle devient : 

h 3 ^- = -6p Y vh + C v (11.8.1) 

dx 

En tenant compte des conditions particulieres citees, la constante d’integration vaut : 

Ci = 6 rjy h, 

avec : h = ho + kx. 

Le gradient de pression prend les deux fonnes suivantes : 
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dp - A - A 

T* = - 6,iv ir 

dp ^ V v v h-h 
dh k h 3 

dp I doc > 0 ; 
cl/;/ clr = 0 ; 
dp! doc < 0 . 



ou encore: — = -b— 5 —. ( 11 . 8 . 2 ) 

dh k h 3 

et encore : 

- pour h < h => 

- pour h = h =} 

- pour h > h => 

Integrons la derniere relation exprimant la pression en fonction de la hauteur du film : 



P = 



6 rj v v 



1 h 



h 2 A 



+ C 2 . 



Comme la pression est nulle pour x = 0 oil la hauteur de la fente vaut h = ho , la constante 
d’integration C 2 vaut : 



C,= 



6ipv 



h 



1 



y2h 0 h 0 j 



En substituant cette valeur dans la relation trouvee et en choisissant le cas particulier pour h 
hi a l'entree du patin, la hauteur pour laquelle la pression est maximale se trouve par : 

K K 



h = 2- 



h 0 + h ] 



(11.8.3) 



Introduisons toutes ces grandeurs dans la solution de l’equation differentielle et exprimons la 
valeur de la pression en fonction de la hauteur de la fente : 

_6/7 v v (/?! -h)(h-h 0 ) 



kh 2 



h 0 + A, 



ou en introduisant la longueur / du patin : 

6?pvl (Aj -h)(h-h 0 ) 



P = 



A 2 



(11.8.4) 



K-K 

Dans la pratique, il est d’usage d’introduire des valeurs relatives dans les diverses expressions, 
soit les rapports : 



* /’ 



m = 



An 



A, -A 0 



m = 



A, - A 0 _ 1 

An m' 



La pression s'exprime finalement par : 

6rpvl rri 2 ( l-%)% 



P = 



A/ 



(11.8.5) 



(1 + 2 m')(m'+& 2 ’ 

Afin de simplifier encore cette expression, rcmplacons le second terme du produit de droite 
par C p et ecrivons la pression sous la fonne : 

6// v v/ 



P = 



K 



•C P . 



avec : 



c ™' 2 { 1 - 4)4 

p (1 + 2 + 



(11.8.6) 
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Le facteur de pression C p depend du rapport in' et de l’abscisse relative £ II peut se 
representer pour diverses conditions de fonctionnement du patin. La figure 1 1 .20 a gauche 
rnontre la valeur de C p en fonction de l'abscisse relative g pour divers rapports m. La pression 
maximale se calcule en rempla 5 ant la hauteur de la fente par sa valeur particuliere h dans 
l’expression generale, soit : 



_ 3 'l vl K~K 

Pm ax 2 \\ h,+h 0 ' 

Cette pression devient maximale lorsque h\/ho = 1 + (2) 0,5 = 2,414. 



(11.8.7) 





Figure 1 1.20 Facteurs de pression Cp et Cf de portance d'un patin a pente constante 
11.3.4.2 POUSSEE PAR LARGEUR UNITAIRE 

La poussee totale, engendree par le fluide en circulation entre le patin et le plan, est egale 
a la sotnine integrate des poussees elementaires. Corntne le patin est suppose infiniment large, 
le calcul s'effectue sur une largeur unitaire en introduisant le rapport F/b entre la force F et la 
largeur b. La portance par unite de largeur se trouve par : 

F r 1 c' 1 

— = [ p(x) dx= [ p(h) d h, 

h Jo Jo tan a 



6 // v v l 2 



F _ 



tan a 

\ n K_ 2 KzK 
. K K+Kj 



(11.9.1) 



La portance optimale est atteinte lorsque h\/ho = 2,189, figure 11.21 a droite. Transfor- 
tnons la relation en une expression plus simple : 

u u _ h \ 

(11.9.2) 

ou encore: — = — '-F — C F . (11.9.3.1) 



F 


6 fJv v / 2 


( 7 ^ 

h 0 


2 


Lk. 


0 K-h^ 


~b~ 


hi 


v — K j 




ill 

v K 


K+K ) 



F 6 i) v v 1 2 






Dans cette demiere expression, Cf represente le facteur de portance. Ce facteur peut aussi 
se donner en fonction du rapport geometrique de la fente m par : 
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C F = — ln( 1 + m) - 2 

m 2 + in 



(11.9.3.2) 



Finalement, la pression moyenne agissant sur le patin est egale a la poussee to tale divisee 
par la surface du patin; elle peut s'ecrire sous la fonne : 

- — F 6rj vl 



P = — = —^C F . 

bl hi F 



(11.9.4) 



La position de la poussee sur le patin est decalee vers l’arriere et se trouve a xf < 0,5 /. 



11.3.4.3 DEBIT DANS LA FENTE 



Le debit de lubrifiant dans la fente se trouve a partir de la vitesse moyenne v x dans la 
fente. En partant de la relation simplifice de Navier-Stokes limitee a l'axe Ox : 

dp & v r 

et apres double integration, la relation devient : 

v> = T 1 -(r z2+c ' z+c ». (n.io.i) 

Les conditions particulieres de fecoulement sont : 

- pour z = 0, la vitesse du fluide suivant l'axe O x est egale a la vitesse du plan =^> v x = - v; 

- pour z = h, la vitesse du fluide est nulle => v x = 0. 

En substituant ces valeurs particulieres dans la solution generale, la vitesse d’ecoulement 
peut s'exprimer en fonction de la hauteur z par : 

1 d v) ( z ^ 

V x =- -f(z 2 -zh) + v --1 . (11.10.2) 

2 TJ V dx V. h 9 

Le premier terme de la vitesse provient de fecoulement engendre par la variation de 
pression; le second fait intervenir l'effet du cisaillement de la couche liquide. Coniine la pente 
du patin est supposee constante, nous pouvons ecrire pour la butee infmiment large : 

dp _Ap_Ap d h 
dx dx d/j dx’ 



et calculer la vitesse d’ecoulement en fonction de la pression, soit : 

3 v ( h,h 0 V 2 x ( z I s 

v = — r 2 h (z -zh) + v 1 . 

/i 3 h, +h n \h 



Le debit dans la fente peut se trouver par integration des debits elementaires sur des tranches 
de hauteur dz : 



f* 

V = b v dz = b h v x . 

Jo 

En introduisant l’expression de la vitesse selon l'axe O x et apres integration, le debit par unite 
de largeur s'exprime par : 



V _ 1 dp vh _ 1 dp h\ -h 0 ^ vh 

b 12 rj v d.x 2 12 // v dh 1 2 



Le signe negatif exprime un debit s'effectuant dans le sens inverse de celui de l'axe de 
reference O x. Pour la hauteur particuliere h au point ou le gradient de pression est nul, le 
debit s'exprime par : 



-2.79- 




Organes de transmission directe 



V _ v h _ v ^ h 0 h x 
b 2 2 h 0 + A, 



(11.10.4) 



Finalement, en introduisant le rapport geometrique m = (h\ - Ao)/Ao dans la relation, le 
debit se trouve par : 



V_ 

b 



-vh 0 



1 + in 

2 + m 



(11.10.5) 



Le rapport : (1 + m )/( 2 + in ) varie presque lineairement avec m dans le domaine pratique 
d'utilisation. Pour m = 0, c'est-a-dire pour des surfaces paralleles, ce rapport vaut exactement 
0,5, confirmant ainsi la relation de Newton. A l’entree de la fente, la vitesse locale devient 
partiellement positive sous l’effet de la pression, partiellement negative sous l’effet du 
deplacement du plan mobile, fig. 1 1 .2 1 . 





Figure 1 1.21 Repartition des vitesses d'ecoulement dans la fente entre le patin et le plan mobile 



11.3.4.4 PERTES 



Les pertes par cisaillement du film visqueux se laissent trouver par la relation de Newton. 
Pour une surface d'aire elementaire dA = b dx, la force de frottement vaut : 

dv dv 

dA, = rdA = rj — - • cL4 = rj b — - • dx. 

K » V i I V i 

d z dz 



Introduisons la valeur de la vitesse v x selon l'axe O x cn determinant le gradient de vitesse 
dv x /dz et ecrivons la valeur de la force de frottement elementaire : 



dF R =b 



°, 5?( 2 z ~h)+n,j 

dx h 



dx. 



(11.11.1) 



Remplacons dx par [/ /(h\ - hi,)] d h et dp/dx par sa valeur; la force de frottement elementaire 
s'exprime par : 



d F r = 



>1, b l v 

K~K 



A 3 



K 

h 0 + h x 



-h 



(2 z-h) + j 
h 



d h. 



( 11 . 11 . 2 ) 



1 . Force de frottement sur le plan mobile 

La force de frottement totale sur le plan mobile se dcplacant a la vitesse constante v, la 
surface mouillee etant situee a la hauteur z = 0, se trouve par integration de l’expression de la 
force elementaire par rapport a ho et h\ : 



ipblv 






_41n^L 


K ~ K 


h 0 + h x 


-sf 


K 
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En introduisant le rapport geometrique des fentes in dans cette relation, la force de frottement 
se trouve par : 



*k = 



■^E[i-in(i +m )— 6 —] = Mh 

h n m 2+m h n 



r 

^piv * 



(11.11.3) 



avec : C piv = — ln( 1 + m) - . 

m 2 + m 

un facteur dependant seulement du rapport geometrique m. 



z 

, i 


Patin 

1 


Fn ^ 
1 ^ 


_t 


^wApalfj 








fy)| — 




.. fbplv 1 


m 

\T~ 


'/A+////7, 


+////////////+. * 
Plan mobile 




Figure 1 1 .22 Forces sur le patin et le plan mobile. Facteurs des diverses pertes 



2. Force de frottement sur le patin 

La force de frottement totale sur le patin, suppose immobile dans la mise en equation de 
l'ensemble, se trouve a partir de la relation generale en introduisant z = h; apres integration, la 
force de frottement vaut : 



^R = 



>h b I v 

K~K 



-6 



K K 



h 0 + l\ 



1 1 



\K 



h 



0 J 



- 21 n— 

Hr. 



et en introduisant egalement le rapport geometrique in, la force devient : 



^R = 



tlyblv 



6 2 i n x' 

ln( 1 + m) 

2 + in in 



tpblv 



C, 



pat * 



(11.11.4) 



avec 



C = 
pat 2 + m 



ln(l + m). 

m 



un facteur dependant seulement du rapport geometrique m . 

3. Coefficient de frottement equivalent 

Le coefficient de frottement equivalent, defini seulement pour les pertes sur le plan mobi- 
le, se trouve par le rapport : 



_ F r _ h 0 (4/m)ln(l + m)-6/(2 + m) _ h 0 
^ e F n 61 [ I n ( 1 + in ) - 2 in / ( 2 + in ) / in 2 61 ue 



(11.11.5) 



_ (4/m) ln( 1 + m ) - 6 / (2 + m) 

avec : = 7 = -r. 

[ln( 1 + m) - 2m / (2 + /«)] / m 

Ce facteur C ^ varie fortement lorsque 0,1 < m < 1, tandis que pour 1 < m < 2, il reste 
pratiquement constant. La figure 1 1 .22 montre les forces de frottement sur le plan et le patin 
ainsi que les divers facteurs pour un patin infiniment large. 



-2.81 - 





Organes de transmission directe 



- 2 . 82 - 




CHAPITRE 12 



BUTEES ET PALIERS HYDROSTATIQUES 



Les butees, paliers et guidages hydrostatiques se caracterisent par les proprietes generates 

suivantes : 

- la separation des deux compo sants solides du systeme tribologique se realise grace a la 
presence d’un fluide sous pression. 

- cette separation des deux composants est deja possible a vitesse relative nulle. 

- la pression hydrostatique est generee par une ou plusieurs pompes hydrauliques, habi- 
tuellement de type volumetrique, c’est-a-dire a debit pratiquement independant de la 
pression. 

- le fluide sous pression est dirige vers des poches et de la s'ecoule a travers des fentes grace a 
la presence de seuils. Au point de vue mecanique des fluides, l'alimentation s’effectue a 
travers deux resistances : la premiere fixe, la seconde variable, la pression utile se trouvant 
entre ces deux resistances, voir le couplage de la figure 12.1. 

- les pertes dans les butees, palters et patins se composent de deux parties : l’energie perdue 
dans l’entrainement de la pompe et les pertes dues au cisaillement du fluide visqueux. 




Butee hydrostatique 



Palier hydrostatique 




Patin hydrostatique 



Figure 12. 1 Butee, palier et patin de type hydrostatique 

La butee hydrostatique est un organe de machine supportant une charge axiale en rotation 
grace a un fluide sous pression separate les deux parties solides, un appui generalement fixe et 
d’un pivot, animees de vitesses circonferentielles differentes. Cette separation peut avoir lieu 
au repos comrne en rotation. Par extension, le guidage hydrostatique se compose d’un ou de 
plusieurs patins alimentes en fluide sous pression evitant le contact solide sur solide des 
parties fixes et mobiles. 



12.1 PATINS RECTANGULAIRES DE GUIDAGE 

Le principe introduit dans tous les elements hydrostatiques comrne les butees et les paliers 
peut egalement s’appliquer aux patins de guidage rectangulaires. Le patin de guidage va 
permettre de decouvrir le comportement d’appuis hydrostatiques a plusieurs poches dans un 
cas tres simple. 



- 2.83 - 





Organes de transmission directe 



12.1.1 CARACTERISTIQUES DU PATIN A UNE SEULE POCHE 

Le patin de guidage se compose d’une poche centrale et d'un seuil rectangulaire que nous 
supposons de meme largeur sur les deux cotes diametralement opposes selon figure 12.2. De 
plus, pour simplifier la discussion, nous admettons une variation lineaire de la pression 
perpendiculairement aux cotes des seuils. Le fluide s'ecoule de la poche vers l’exterieur a 
travers des seuils. Les hypotheses simplificatrices introduites sont : 

1 . l'etude de l’ecoulement est simplifiee en considerant une fente de hauteur constante h et de 
largeur egale a la longueur moyenne des seuils. 

2. l'ecoulement obeit a la loi de Hagen-Poiseuille des ecoulements laminaires dans les tubes 

et les fentes. 

3. Si plusieurs patins constituent le guidage, les surfaces du patin et de la piece guidee restent 
paralleles sur chacune des poches. 

4. Si les surfaces se deplacent l'une par rapport a l'autre, la relation fondamentale des fluides 
newtoniens est applicable au cisaillement de la couche liquide visqueuse. 

5. Le fluide est suppose incompressible. 

6. Les dimensions geometriques du patin sont : 

- largeurs du patin : interieure : B t exterieure : B e , 

- longueurs du patin : interieure : L\ exterieure : L e , 

- profondeurs des seuils : 5 b =0,5 ( B e - Bi) s L =0,5 (Z e - Li), 

- dimensions moyennes : B m = Bi + sb L m = E + s L , 

- aire de calcul du patin A m = B m L m , 

- largeur de la fente : b f =2 (B m + L m ) . 

- pressions : de la pompe : p p 

exterieure : p ex t = 0 (admis). 




Figure 12.2 Dimensions geometriques et pression sur un patin hydrostatique a une poche 
Charge et couplage de l'alimentation d'un guidage a deux patins hydrostatiques 



1 . Equilibre du patin 

La piece guidee est sollicitee par une force centree F et l’equilibre au repos de cette piece 



ZF y = 0 



F a -F= 0 



Fn = F. 
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La poussee hydraulique sur le patin peut s’exprimer en fonction de la pression interieure p\ 
dans la poche et la surface efficace A m par : 

F n =p\A m = pi B m L m . 

La poche est alimentee en fluide visqueux, viscosite dynamique r| v , par une pompe 
volumetrique a travers une resistance d’entree constitute par un capillaire, diametre d c , 
longueur / c . Le capillaire constitue la resistance hydraulique d’entree, les seuils du patin la 
resistance de sortie. 



2. Debits dans le capillaire et les seuils 

La conservation du debit : debit dans le capillaire V c = debit dans les seuils V s permet 
d’ecrire les deux relations : 

1 . Debit dans le capillaire, exprime par la relation de Poiseuille pour un tube a section 
circulaire : 

y = ^L Pp-Pi _ Pp~Pi 
C 128 p v / c R c 

2. Debit dans les seuils : 




Id 

12b v 



2 B m | 2 L a 

V 



Pi = 



'l J 



P_ 

R 



( 12 . 1 . 1 ) 



Dans ces deux expressions, les grandeurs R c et R s sont les resistances hydrauliques. Elies 
valent les expressions suivantes : 

- Resistance du capillaire : = 128 rj v / c /( n d c 4 ). 

3 3 

- Resistance des seuils : R s = 6 r| v / [(R m /^B + LJs l) h ] = CJh . 



3. Pression hydraulique dans le patin 

En exprimant la pression a l’interieur de la poche en fonction des resistances du capillaire 
et du seuil, ces pressions s'expriment en fonction des resistances. 

1 . Pression dans la poche du patin : 

1 

P-. = T'P p. 

l + (R c /C s )h 3 FP 



2. Pression d’ alimentation de la pompe : 



P p = 



1 F 

1 + (R c /C s )/z 3 X' 



( 12 . 1 . 2 ) 



La caracteristique C s vaut : C s = 6 T| v / (BJsn + LJsvi). 

La pression a produire par la pompe est proportionnelle a la charge exterieure sur le patin. 
Dans le cas particulier ou la hauteur de la fente vaut zero, h = 0, alors p? = F/A m ! 



12.1.2 CARACTERISTIQUES D'UN GUIDAGE A DEUX PATINS 



Soit un guidage constitue par deux patins hydrostatiques de memes dimensions 
geometriques alimentes en fluide sous pression. La piece guidee est sollicitee par une force F 
placee aux distances c\ et C 2 des centres des poches 1 et 2 . Les poussees produites sont : 

£ E y = 0 => F n i +F n2 -F= 0, 

SM(oi) = 0 =» (c) + c 2 ) F n2 = c, F, 
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=> F b2 = [ci/(ci+c 2 )] F et F n i = [c 2 /(ci+c 2 )] F, 



avec . F n \ pn A m et F n2 puA m . 

Comme les butees possedent les memes dimensions geometriques, les poussees sont 
proportionnelles aux pressions dans les poches. Cette constatation se traduit par la relation : 



F nl = Pi 1 

F n2 Pi 2 ’ 



(12.1.3) 



12.1.3 ALIMENTATION DES PATINS ET BUTEES 



Le comportement d’un patin, d’une butee ou d’un palier hydrostatique sous l’effet d’une 
charge nonnale, en particulier la raideur de cet element k = dF/dh, represente une 
caracteristique importante intervenant dans le choix des parametres d’ajustement et l'adoption 
des dimensions geometriques. Le systeme d’alimentation, de la pornpe vers les poches sous 
pression, influence directement l’ecrasement du fluide porteur, voir figure 12.2 a droite. 

1 . Alimentation commune avec des resistances constantes 

La ou les poches sous pression sont alimentees par une seule pornpe volumetrique reliee 
aux diverses poches par des conduites en parallele equipees de resistances fixes. La pression 
produite par la pornpe est limitee a une valeur constante. La pression dans la poche depend de 
la perte de charge dans la resistance et dans les seuils. En supposant un ecoulement laminaire 
dans la resistance et les seuils, la hauteur de la fente est reliee a la charge par la relation : 

h ~ (F max /F - 1) 1/3 . 



Le systeme d’alimentation compose d’une pornpe unique et de resistances fixes dans les 
conduites est la solution la plus courante. II est employe dans les butees, patins et paliers. Si la 
resistance se compose d’un capillaire de diametre d c , longueur / c , le debit dans la conduite peut 
s'exprimer par la relation de Poiseuille : 



P v ~ A = Py~ P, 
128' i U R c 



La perte de charge etant proportionnelle au debit de la pornpe passant dans le capillaire et 
inversement proportionnelle a la quatrieme puissance du diametre. 



2. Alimentation a plusieurs pompes et debit constant 

Chaque poche de la butee, du patin ou du palier est alimentee par une pornpe volumetrique 
a debit pratiquement independant de la pression de refoulement. En supposant un element 
hydrostatique constitue par une poche a seuil unique, le debit dans la fente s'exprime 
directement par la relation de Hagen-Poiseuille : 

v bh 3 

seuil . j Pi * 

12 T) v / 

La hauteur de la fente h est reliee a la force appliquee sur l'aire de calcul de l’element par : 

12 h v / fseuil 



id = 



bF 



■A., 



avec : p x = FiA m , A m etant l'aire efficace de la poche. 

Comme la raideur de l’appui est defini par : k = dF/dh , cette caracteristique depend 
directement de la hauteur de la fente et de la force appliquee F. La raideur est faible a charge 
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modeste et epaisseur importante du fluide dans le seuil et elle augmente constamment avec la 
charge. Cette solution a plusieurs pompes est superieure a la precedente, mais plus chere. 

3. Alimentation avec resistances variables 

Pour une charge excentree comine le montre la figure 12.2, il est possible d’ajuster les 
resistances des capillaires de telle sorte que la hauteur de la fente reste constante pour une 
charge donnee. Sous charge variable, l’epaisseur du film varie immanquablement dans une 
solution de ce type. Une autre variante de couplage consiste a creer, sur les conduites 
d'alimentation des poches, des resistances variables en fonction de la charge appliquee. Cette 
condition particuliere de fonctionnement introduit des problemes de regulation de pression 
qui engendrent tres souvent une instability de fonctionnement de l’appui. 

12,1.4 DEPLACEMENT DU GUIDAGE 



Soit un guidage constitue par un ou plusieurs patins se deplacant a la vitesse constante v 
dans la direction d'un des cotes des patins. Supposons egalement que toutes les surfaces en 
deplacement relatifs soient mouillees par le fluide lubrifiant. Si les fentes sur chacun des 
patins sont a epaisseur constante, fapplication simple de la relation des fluides newtoniens 
permet d’ecrire l’expression de la force a produire pour deplacer le guidage : 

f \ 



'=1 

j = i 



A A, 

h, 



ny 



(12.1.4) 



car le gradient de vitesse dv/dv = Av/hj = constant. Dans la direction perpendiculaire au 
deplacement, le fluide entre dans le seuil avant et ressort dans le seuil arriere. Le debit 
resultant est done nul et la composante de l’ecoulement sur les seuils, engendree par la 
pression p h] , n’est pas modifiee. 



12.2 BUTEES SIMPLES A ALIMENTATION CENTRALE 

Ce sous-chapitre traite deux types de butees circulaires a alimentation centrale, la premiere 
servant a la recherche du comportement fondamental de ce type d’ element de machine. 

12.2.1 BUTEE CIRCULAIRE A POCHE CENTRALE 

La butee circulaire simple avec alimentation centrale est placee a l’extremite de l’arbre 
sollicite par une force axiale F a constante. Elle se compose d’un pivot plan circulaire et d’une 
surface d'appui annulaire, appelee seuil, rayon interieur r,, rayon exterieur r e , alimentee 
interieurement par un fluide sous une pression Cette alimentation est assuree par une 
pompe volumetrique a travers une resistance constitute par un capillaire de longueur / c et 
diametre d c , la pression produite par la pompe etant p?. L’arbre du pivot tourne a la vitesse 
angulaire to = 2 n n, n etant la frequence de rotation en tours par seconde. 

Les hypotheses initiales dans le calcul sont : 

1 . le fluide obeit a la loi des fluides newtoniens, 

2. la viscosite du lubrifiant reste constante, 

3. l’epaisseur du film liquide ho reste constante sous charge axiale constante, 

4. la pression interieure reste constante et la pression relative a l’exterieur de la butee est 
egale a la pression atmospherique. Cette pression est supposee nulle, 

5. l’effet centrifuge sur le fluide est neglige. 
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Figure 12.3 Butee circulaire simple avec alimentation centrale 



12.2.1.1 POUSSEE, PRESSIONS ET DEBIT 

L'equilibre de la butee s'ecrit : 

1 .Equilibre de translation : 

£ F y = 0 => F a - F n = F a - (F n i + F n2 ) = 0. 

avec : F ni poussee sur la surface circulaire de rayon r„ 

F n2 poussee sur la surface annulaire de rayons r, et r e . 

2. Equilibre de rotation : 



EM Oy = 0 



Mfr - M mot - 0. 



Ces deux expressions ne permettent pas de trouver la valeur des deux inconnues, soit les 
composantes de la poussee totale engendree par la pression sur le pivot, soit le moment de 
frottement. Exprimons les debits dans le capillaire et dans la fente constitute par le seuil 
annulaire en decoupant un tube elementaire de liquide au rayon r, d’epaisseur dr et en utilisant 
les relations de Hagen Poiseuille, avec V c = V S =V : 

1 . Debit dans le capillaire : K = K ^ P l 



2. Debit dans le seuil : 



128 tU 

y 2 Ttr hi dp 
12 r) v dr 



avec: kpY^=pp-p\. 

La variation elementaire de pression sur Tanneau elementaire au rayon r de largeur dr vaut : 

6r| v V dr 
r 



dp = ^ 



nh 0 

Integrons cette relation differentielle en remarquant les conditions particulieres aux limites : 

- pour r = ri, 

- pour r = r e , 

II vient : 



la pression du fluide est p = p x , 

la pression du fluide est p=p e = 0 par hypothese. 



P = 



^f-lnr+C,, 

Kill 



avec la constante C i determinee pour r = r e , la pression etant nulle en ce point : 

Ci = (6 riv V/(ji h 0 3 ) ' In r e . 
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La repartition de la pression du rayon interieur r, au rayon exterieur r e obeit a une loi de 
repartition logarithmique : 



p = Ini 
n hi r 



(12.2.1) 



La pression a l'interieur de la butee valant pi , le debit dans le sens radial se calcule par : 



V = ■ 



uh n 



6 il v ln (rjr x ) 



■Pi- 



(12.2.2) 



En rempla^ant l’expression du debit dans celle de la repartition de la pression, la pression au 
rayon r peut se trouver par : 



Pin = 



ln(r e /r) 
In {rjr { ) 



(12.2.3) 



Elle est done independante du debit et des caracteristiques du fluide visqueux. L'equilibre 
axial de la butee impose une poussee hydrostatique sur la surface mouillee de la butee egale a 
la force axiale exterieure F a , soit : 

rr=r c , p=r e 

F a = F nl + F n2 = p ■ 2 n r dr = n r~ p { + p -2 nr dr. 



En rcmplacant l’expression de la pression en fonction du rayon sur la surface annulaire, la 
force axiale vaut : 



K d = nrr P i + 



12 r|,, V 

hi 



f 



In 



f \ 
r 



v r J 



r dr. 



Apres integration et simplification, la force axiale s'exprime simplement par : 

2 Mr./rJ* 



(12.2.4) 





Figure 12.4 Vitesses d'ecoulement composantes, puissances perdues et rigidite de la butee simple 



Cette derniere relation permet de trouver la pression d’alimentation du fluide en fonction 
de la charge axiale sur l'arbre, des rayons interieur et exterieur du seuil. Cette pression est 
independante de la viscosite du fluide et de la hauteur de la fente. Exprimons finalement le 
debit dans la butee en fonction de la charge exterieure : 



V = 



F hi 



3 r lv(C-f 2 )' 

Ce debit est proportionnel au cube de la hauteur de la fente. 



(12.2.5) 
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12.2.1.2 PERTES DANS LA BUTEE 



La butee hydrostatique doit etre alimentee constamment en fluide sous pression au rnoyen 
d’une pompe. Si r|p represente le rendement total de la pompe d’alimentation et du reseau de 
distribution, capillaire d’entree compris, la puissance a prevoir pour l’entrainement de cette 
pompe se trouve par : 

P P =V Pl —. (12.3.1) 

dp 

Les pertes par cisaillement du fluide s'ajoutent a la puissance de la pompe d’alimentation. En 
appliquant la relation fondamentale des fluides visqueux au cisaillement de la couche liquide 
engendre par la rotation du pivot, le couple a fournir sur l’arbre vaut : 

M fr = f rxdA, 

Jr=ri 

r= r . cor n r| co ( 4 4 \ 

ouencore: M fr = rr\ w 27trdr = — (r e -r j. (12.3.2) 

Jr ='i h 0 2 /z 0 

Le couple de frottement est inversement proportionnel a la hauteur de la fente et propor- 
tionnel a la quatrieme puissance des rayons du seuil. La puissance perdue par cisaillement 
vaut evidemment Pf, = Mf r co et la puissance totale est egale a la somine : 

Plot = Pp + P fr- 

La figure 12.4 represente la repartition des vitesses composantes dans la fente sur le seuil 
et les deux puissances perdues en fonction de l’epaisseur du film liquide. La puissance totale 
presente un minimum pour une hauteur de fente optimale h op t- 



12.2.1.3 COEFFICIENT DE FROTTEMENT EQUIVALENT 



En utilisant la definition simple du couple de frottement des butees (relation du chapitre 
1), il est possible d’exprimer le coefficient de frottement equivalent sous la forme du rapport : 



fie = 



P + P 

1 P Z_ 1 fr 
hnoy © P-d 



(12.3.3) 



avec : r moy = (r, + r e )/2 , rayon moyen de la butee. 



12.2.1.4 RIGIDITE DE LA BUTEE 



Exprimons la force axiale F a en fonction du debit V , des dimensions geometriques du seuil 
et de la hauteur de la fente ho par : 

Sfiv ^ ( r e ~ r \) 



F.. =■ 



hi 



et calculons la rigidite de la butee par : 

d F. _ 9T\ y Vtf-r?) 



k 

^ butee 



d/r, 



hi 



(12.3.4) 



La rigidite est inversement proportionnelle a la quatrieme puissance de la hauteur de la fente 
sur le seuil. 
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12.2.1.5 CHOIX DES DIMENSIONS ET DE LA POMPE 

Le choix des dimensions geometriques et des grandeurs oleohydrauliques depend des 
conditions imposees a la securite de cet element. II est possible de trouver les dimensions 
optimales pour atteindre le plus faible coefficient de frottement equivalent. Ces conditions 
theoriques ne tiennent pas compte de l’environnement pratique, en particulier des conditions 
de repos de la butee imposees par la pression moyenne de contact sous charge axiale, de la 
nature de la pompe et des accessoires de la commande, etc. De plus, cette discussion 
mathematique a une portee limitee car ce type de butee simple est rarement utilise sous cette 
forme fondamentale. Le debit a produire par la pompe doit pennettre d’eviter tout contact 
metallique en service. 

12.2.2 BUTEE CIRCULAIRE A DEUX SEUILS ET UNE POCHE 

Cette butee est constitute par un pivot plan circulaire et deux seuils annulaires 
concentriques separes par une chambre annulaire, la poche, alimentee en fluide sous pression. 
L'etancheite entre le pivot et la poche est assuree par les deux seuils, Tun interieur, Tautre 
exterieur. Les caracteristiques particulieres de cette butee sont : 
n, rayon interieur du seuil interieur, 
rie rayon exterieur du seuil interieur, 
r 2 i rayon interieur du seuil exterieur, 
r 2e rayon exterieur du seuil exterieur, 
d c diametre du capillaire d’entree, 

/ c longueur du capillaire d’entree, 

Pp pression produite par la pompe, 

Pi pression dans la poche, 

p e pression exterieure (ou ambiante), supposee nulle, 
ho hauteur du film de fluide, identique sur les deux seuils, 

Hv viscosite dynamique du fluide, supposee constante, 
to vitesse angulaire du pivot : co = 2 n n, 
r| P rendement total de la pompe et du reseau de distribution, 
y compris le capillaire d’entree. 

Les autres hypotheses introduites pour la butee simple sont aussi applicables a cette butee. 

12.2.2.1 PRESSIONS ET DEBITS 



Les relations trouvees pour la butee hydrostatique simple peuvent s'appliquer pour la butee 
a deux seuils. 

1 . Seuil interieur 

Pour r\i < r\ < r\ e , la variation de la pression en fonction du rayon r\ s'exprime par : 

In h\!r v ) 

p ' = n — 7 — \ p '- 

H r xJ r x i) 

Le debit de la poche vers l’interieur de la butee, dans la fente de hauteur ho, se donne par : 

V= ^ n„ 

6ri v ln(r lc /r li ) 
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2. Seuil exterieur 

Pour r 2 i < r 2 < r 2 e, la variation de la pression en fonction du rayon s'exprime par : 

_ H r iJ r i) 

Pl ~ ln(r 2e / r 2i ) P ' 

Le debit de la poche vers l'exterieur de la butee, dans la fente de hauteur ho, se donne par : 

v = £*» 




Figure 12.5 Butee circulaire a deux seuils avec alimentation dans une poche annulaire 



3. Butee totale 

L'equilibre de translation impose que la poussee resultante soit egale a la force axiale sur 
l’arbre, soit : 

£ F y = 0 => F a - F n = F a - (F n i + F n 2 + F n 3) = 0, 

avec : F nl poussee sur le seuil interieur, 

F n2 poussee sur le seuil exterieur, 

2 2 

F n3 = n (> 2 i - r ic ) pi poussee engendree par la poche annulaire. 

L'expression generale devient : 



/ 2 2\ rn =ni r r 2= r 2 C 

F. d =n (/y - r Xe ) p, + p x 2n r x d r x + 1 Pl 2n r 2 d r 2 . 

v 7 •'T, •'A =7o; 



Apres developpement et simplification, la portance de la butee s'exprime par : 




2 2 2 2 
r 2e~ r 2i yje-*ii 

ln fce /r 2i) ln (he / hi)_ 



Pi- 



(12.4.1) 



En supposant une repartition triangulaire de la pression dans les deux seuils et pour simplifier 
la relation exacte, introduisons les rayons tnoyens des seuils : 

r\ m = (rn + n e )/2 et r 2m = (r 2 [ + r le )/2. 

La force axiale peut se donner approximativement par : 

F a ~ K (l '2m " ) Pi ■ 

Le debit total a produire par la potnpe volumetrique est egal a la sorntne des debits passant 
dans les seuils interieur et exterieur, soit : 
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V = V l + V 2 =^- 

6ri v 



1 



1 



ln(r 2e / r 2i ) ln(r le /r u ) 



V Pi* 



(12.4.2) 



12.2.2.2 PERTES DANS LA BUTEE 



L'equilibre de rotation de l'arbre supportant la charge axiale s'exprime par : 

X Mo y = 0 => Mf r - M mot = 0. 

Le couple moteur a produire sur l’arbre est egal au couple engendre par le cisaillement du 
fluide visqueux dans les deux seuils. La relation de la butee simple s'applique a chacun des 
seuils : 



M 



fr 



n 

2 





(12.4.3) 



La puissance du moteur d’entrainement de la pompe volumetrique est aussi donnee par la 
relation usuelle : 



P v =Vp.—. (12.4.4) 

Bp 

Finalement, la puissance perdue totale dans la butee est la somine de la puissance de la pompe 
et de la puissance de frottement perdue dans toute la butee : 

P m = P p + P„ = M, (0 + Vp, — = r<m n, F, (0. (12.4.3) 

Bp 



avec : |l e coefficient de frottement equivalent, 

r mo y = (ru + r 2e )/2 rayon moyen de la butee. 

II est aussi possible de trouver les conditions optimales de fonctionnement de cette butee 
en imposant un debit a la pompe d’alimentation de telle sorte que la puissance perdue totale 
soit minimale. 



12.2.3 BUTEES HYDROSTATIQUES SPHERIQUES OU CONIQUES 

Le principe de la butee hydrostatique peut etre etendu aux butees spheriques ou coniques 
supportant des charges combinees, radiale et axiale. Ces elements de machines sont utilises 
dans les articulations a faible mouvement relatif et couples tres modestes supportant des 
charges par l’intermediaire d'un film liquide sous pression. 

12.2.3.1 BUTEES SPHERIQUES 

La butee spherique s’introduit non seulement pour supporter des arbres en rotation mais 
aussi pour atteindre des conditions de frottement ideales dans les articulations. Le contact 
metal sur metal engendre un frottement important dans les articulations usuelles entre les 
pieces en glissement et s'oppose au mouvement libre des composants. La presence d’un film 
de liquide sous pression, separant entierement la partie mobile de la partie fixe, elimine 
completement ce defaut. 

Les butees spheriques sont a action unidirectionnelle ou a effet bidirectionnel suivant la 
forme donnee a la partie spherique creuse et les poches sous pression munies de resistance 
d’entree. Pour eviter un deplacement exagere de la partie mobile chargee par rapport a la base 
fixe, de l’effet de charges excentrees, falimentation en fluide sous pression peut s'effectuer 
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dans plusieurs poches separees par des seuils de communication. Un exemple type de butee 
spherique est la liaison entre le piston et le patin dans les pornpes volumetriques a pistons 
axiaux a plateau incline. Les dimensions adoptees sont un compromis entre les pertes 
admissibles de fluide, l'elimination du frottement dans l'articulation grace a la poussee 
hydrostatique generee directement par le piston comprimant le fluide et les pertes dans le 
patin glissant sur le plateau incline. Le comportement de ces articulations spheriques depend 
non seulement de la geometrie des diverses pieces rnais aussi du mode d’alimentation des 
poches. 




Figure 12.6 Principe de la conception de butees hydrostatiques spheriques et conique 

12.2.3.2 BUTEE - PALIER HYDROSTATIQUE TRONCONIQUE 

Cette solution perrnet d’obtenir un palier supportant une charge combinee : composante 
axiale et composante radiale. Elle n’est pas beaucoup utilisee sous la forme representee sur la 
figure 12.6, car elle est tres sensible aux defauts de parallelisme des deux troncs de cone. 

12.2.4 BUTEE A DOUBLE EFFET AVEC POCHES ANNUL AIRES 

Considerons maintenant une butee hydrostatique a double effet constitute par un arbre, 
equipe d’un disque rigide transmettant l’effort axial dans les deux sens, et deux chambres 
annulaires de tnetnes dimensions alimentees en fluide sous pression par l'intermediaire de 
conduites fonnant resistance hydraulique, placees de part et d’autre du disque rigide. Les 
hypotheses initiales introduites pour cet element de machines sont : 

1 . la viscosite du fluide reste constante et le fluide est incompressible, 

2. la frequence de rotation de l’arbre reste relativement faible de telle maniere que l’effet 
centrifuge peut etre neglige, 

3. la hauteur des deux fentes, dependant de la charge appliquee, reste constante sur chacun 
des seuils, 

4. l’ecoulement dans les capillaires et dans les seuils reste laminaire en tout instant, 

5. la variation de la charge axiale sur l’arbre est possible, mais s'effectue lentement, done 
l'ecrasement du fluide n’intervient pas dans l’equilibre de l’arbre et la production de la 
pression, 

6. pour simplifier la recherche des conditions d’equilibre, la pression est supposee varier 
lineairement dans les seuils contrairement a la relation exacte ou la variation suit une loi 
logarithmique. Cette hypothese est admissible si la profondeur des seuils est faible vis a 
vis des divers rayons de la chambre annulaire. 

7. Les rayons interieurs et exterieurs des seuils sont identiques dans les butees inferieure et 
superieure. 
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12.2.4.1 GEOMETRIE DE LA BUTEE 

Les dimensions de cette butee sont semblables a celles de la butee a deux seuils. Les 
symboles utilises pour la butee inferieure sont indices par i, ceux pour la butee superieure par 
s . Les dimensions geometriques sont : 

riii = rn s rayon interieur du seuil interieur, indice 1, 

riei = r ies rayon exterieur du seuil interieur, 

^ 2 ii = /' 2 is rayon interieur du seuil exterieur, indice 2, 

r 2e i = /' 2 es rayon exterieur du seuil exterieur, 

/ c i / cs longueur des capillaires, ces deux dimensions pouvant etre differentes, 

d c \ d cs diametre des capillaires, ces deux dimensions pouvant etre differentes, 

hoi /ids hauteur des fentes a force axiale nulle, 

hotot = hoi + ho s hauteur totale des deux fentes ou jeu axial total de la butee. 

L'etude de cette butee consiste a deplacer progressivement l’arbre vers le bas par la force 
axiale jusqu'a ce que le pivot touche la butee inferieure. 




Figure 12.7 Butee hydrostatique a double effet avec poches annulaires 
12.2.4.2 EQUILIBRE , POUSSEES ET PRESSIONS 

La pression d’alimentation produite par la pompe etant designee par p P , celle dans les deux 
poches annulaires par pi et p s , la pression exterieure a la butee par p ex = 0 par hypothese, les 
chutes de pression dans les capillaires et dans les seuils a charge exterieure nulle ou differente 
de zero imposent : 

- butee inferieure : p? = A/; CI + A pw = A/; C1 + Ap 2 i, 

- butee superieure : /? P = A p cs + Ap ls = A p cs + Ap 2 S . (12.5.1) 

La chute de pression dans les capillaires des deux chambres vaut : 

- butee inferieure : Ap c i =p P - /;,, 

- butee superieure : A p cs =p P - p s . 

L'equilibre de translation de la butee s'ecrit : 

Z A y = 0 : F m -F a - F ns = 0, 

avec : F a force exterieure supposee agir dans le sens negatif (vers le bas), 

A n i poussee produite par la butee inferieure sur le pivot (vers le haut), 

A ns poussee produite par la butee superieure sur le pivot (vers le bas). 
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En introduisant les rayons rnoyens des seuils : r\ m = (rn, + r\ t \)/2 et r 2m = (/'in + r 2e i)/2, les 
deux poussees sur le disque monte sur l’arbre se calculent simplement par : 

2 2 

- butee inferieure : F m = 7t (r 2m ~ ~r\m) Pi, 

- butee superieure : F ns = n (r 2m ~ - r\ m ) Ps ■ (12.5.2) 

Les dimensions geometriques des deux capillaires sont donnees sur la figure 12.7, ces 
dimensions pouvant etre differentes alin d’adapter le comportement de la butee a la charge 
exterieure. 

Le debit traversant chaque capillaire se donne par : 

- capillaire inferieur : F - 11 ^ ci • — — — = — — C1 . 

128 ri v / d R ci 

- capillaire superieur : F ns = n ^ cs . El — P± = ^Pc% (12.5.3) 

128 r| v / cs R cs 

avec : R C] resistance hydraulique du capillaire inferieur, 

R cs resistance hydraulique du capillaire superieur. 

Le debit total a travers les seuils interieur et exterieur de chacune des butees se trouve par les 
relations : 

- butee inferieure : V- = — ^ • 1 p, = — = — • p . 

6hv L ln ( r 2ei /r 2ii) InCfei/f,,)] R si C si 



butee superieure :V S = 



6r lv L ln ( r 2es /r 2i S ) Ingles/ his )J A R ss C ss 

avec : h\ hauteur de la fente sur les seuils de la butee inferieure, 

h s hauteur de la fente sur les seuils de la butee superieure, 

et . hi "t" h s hotot ■ 

R s i resistance hydraulique des seuils de la butee inferieure, fonction de hi, 

R ss resistance hydraulique des seuils de la butee superieure, fonction de h s . 

Les resistances et constantes introduites pour simplifier l’ecriture s'ecrivent : 



128r, v / cl 



128r, v / C5 



71 hf [l / ln(r 2ci / r 2jj ) + 1 / ln(r lci / q,,)] ’ ^ ss nh 3 s [l/ln(r 2eg / r 2is ) + l/ln(r leg /r lig )] ' 



C = lv .(12.5.5) 

71 [l / ln(r 2cs / r 2is ) + 1 / ln(r lcs / q is )] ' 



^[l/ln(r 2 ei/r 2 ii) + l/ln(r lei /r m )]’ ss 7i[l/ln(r 2es /r 2is ) + l/ln(r le 
La conservation des debits dans les deux butees impose les deux egalites : 



ou encore : 



Vd = Vi 
V ci = Vi 



V cs = V s , 



(p? -Pi)/Rd = (h /C si ) pi. 



et . \/ cs V a — ^ (p? /7s)/ Rcs (hs /Css) Ps- 

Apres simplification, les pressions dans les chambres annulaires s'expriment simplement par : 

p, = u(Rj CM' P ’' 
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Ps = 



1 



l + (R c ,/Cjh, 



■P P- 



(12.5.6) 



Ces expressions sont valables pour toute charge axiale et alimentation commune par une seule 
pompe, excepte dans la position pour laquelle la butee touche le pivot monte sur l’arbre. 



12.2.4.3 BUTEE SANS CHARGE AXIALE 



Pour une butee a double effet sans charge axiale, l’equilibre de translation suivant l’axe de 
la butee se resume en : 



£ F y - 0 : A ni - F ns - 0 => A ni = A ns . 

Comine les deux butees ont memes dimensions geometriques, la pression dans la poche 
inferieure doit etre egale a celle de la poche superieure : 



Ai=As- 

En introduisant les resistances des capillaires et les constantes des seuils, il est possible 
d’ecrire les rapports : 

1 + (Aci/Csi) ' W = 1 + (RJ C ss ) ' /*so 3 , 



et en remarquant que C SI = C ss si les dimensions geometriques et la position des seuils sont 
egales, alors : 



V Kn J 



K 

R., 



(12.6.1) 



avec : h i0 + h s o = h 0to t. 

Tres souvent, les capillaires sont constants avec les memes diametres, les longueurs sont 
ajustees au moyen d’un pro til helicoidal taille comine un lilctage. Le rapport des hauteurs des 
deux fentes initiales depend alors de la racine cubique des longueurs des capillaires. 



12.2.4.4 COMPORTEMENT SOUS LA CHARGE AXIALE 



Les relations generales sont applicables, soit l’equilibre de translation selon l’axe de la 
butee hydrostatique : 



A a A n i - A ns p\A\-psAs A(pi-ps). 



En remplacant les pressions inferieure et superieure par leurs expressions, la force axiale en 
fonction des hauteurs de fente vaut : 



K= A P P 



+ - 



1 + (RJC„)h; \+{RJCjk 



avec : hi = hi o - A h et h s = h s o + A/z . Ainsi : 



^a(Ah) A Pp 



- + - 



1 + (R a /Cjfeo-AA)- l + (RJCj(h x + Ah) 



( 12 . 6 . 2 ) 



pour : 0 < A h< hi o. 

La recherche du comportement de la butee consiste a varier la hauteur de la fente tout en 
maintenant les autres grandeurs constantes. 
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12.2.4.5 PERTES DANS LA BUTEE 



Comme pour la butee simple effet, les pertes comprennent egalement les deux 
composantes : 

- pertes sur les seuils interieur et exterieur, 

- pertes dans l’entrainement de la pompe et les conduites d’alimentation. 



Ces puissances perdues se calculent par les relations suivantes : 



pertes dans les seuils : 
pertes dans la pompe : 



.Pfr = Mfi- to = 7tT|v ° ) 



r l 




U 4 4 \ . ( 4 4 \] 


u 


+ — 
K) 


[Ifie-fii j + lGe-GijJ- 



Pp = (V c i+ Vcs)Pp (I/'Hp)- 



- pertes totales : 



P totale P IV "E P P f (J-e F a (0. 



(12.6.3) 



II est ainsi possible d’adapter toutes les grandeurs geometriques et oleohydrauliques de 
telle maniere que le coefficient de frottement equivalent devienne minimal. 



12.2.5 EXEMPLE DE CALCUL D’UNE BUTEE HYDROSTATIQUE 

Get exemple consiste a trouver le comportement d’une butee hydrostatique sollicitee par 
une force axiale pouvant varier de 0 a 100 kN, la frequence de rotation etant comprise entre 5 
et 25 t/s. La pression de la pompe d’alimentation est limitee a 100 bar et le rendement hydro- 
mecanique vaut 90%. Le lubrifiant est de l’huile ISO-VG 46 dont la temperature d’utilisation 
est 50°C, la masse volumique pi 5 »c = 0,876 kg/dm . L’etude doit porter sur les deux types de 
butees hydrostatiques a deux seuils : butee a simple effet et butee a double effet. 

12.2.5.1 DIMENSIONS DES SEUILS 

Les dimensions geometriques adoptees pour les seuils sont : 

- diametre interieur du seuil interieur : d\\ = 240 mm, 

- diametre exterieur du seuil interieur : d ie = 250 mm, 

- diametre interieur du seuil exterieur : d 2l = 290 mm, 

- diametre exterieur du seuil exterieur : d 2e = 300 mm. 

Aires des seuils 

- aire du seuil interieur : A si = n (125 2 mm 2 - 120 2 mm 2 ) = 3848,5 mm 2 , 

- aire du seuil exterieur : A ss = n (150" mm" - 145" mm") = 4633,9 mm , 

- aire totale des seuils : H seuils = A si + A ss = 8482,3 mm 2 . 

Pression sur les seuils au repos et sous charge axiale nominale de 100 kN 

- force appliquee : P a = 1 00 000 N, 

- pression moyenne : p ssu iis = FJA SC uiis = 100 000 N / 8482,3 mm 2 = 1 1,8 N/mm 2 . 

- vitesse angulaire pour 25 t/s : co = 2jt« = 50 7is' 1 . 

La pression calculee ne permet pas d'assurer un contact sans risque de grippage lors de la rotation de 
l'arbre et du pivot sur la butee sans presence du film porteur. 

12.2.5.2 BUTEE HYDROSTATIQUE A DEUX SEUILS ET SIMPLE EFFET 

Le controle de cette butee se sert des relations developpees sous 12.2.2 . 

Caracteristiques du fluide a la temperature d'utilisation de 50°C 

- viscosite cinematique : v V 5 o°c = 30 mm 2 /s, 

- masse volumique (admis) : p 50 =c = 0,87 kg/dm 3 , 

- viscosite dynamique : T| v = 0,000030 m 2 /s 870 kg/m 3 = 0,0261 Ns/m 2 . 

Pression d’alimentation de la butee 

- rayons moyens des seuils : r\ m = (120 mm + 125 mm)/2 = 122,5 mm, 

r 2m = (145 mm + 150 mm)/2 = 147,5 mm. 
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- aire de calcul : A m = n (147, 5 2 mm 2 - 122, 5 2 mm 2 ) = 21 205,8 mm 2 , 

- pression dans la cavite annulaire : p\ = 100 000 N/21 205,8 mm 2 = 4,72 N/mm 2 . 

Pertes dans la butee 

La determination des pertes dans la butee, seuils et pompe, introduit les dimensions en unites 
homogenes, soit le metre, le kilogramme et la seconde. 

Les pertes dans les seuils sont : 

- moment provoque par le cisaillement :M fr = '/2 n q v to [(/- k 4 - r\\) + (r 2e 4 - r 2i 4 )]//? 0 , 

- soit : Mb = ‘/2 n 0,0261 Ns/m 2 50 n s' 1 [(0,125 4 - 0,120 4 ) + (0,150 4 - 0,145 4 )]m Vh 0 = 

Mb = 0,0006503//7 0 . 

- puissance perdue dans les seuils : P (r = M fr co = 0,10214 /ho. 

La butee n'est pas equipee d'un capillaire d'entree dans la chambre annulaire. Les pertes dans la pompe 
tiennent compte seulement du rendement total de cet organe. 

- debit de la pompe d'alimentation : V=n p-J{ 6 T| v ) [l/ln(r 2e /r 2i ) + 1 /ln(/-, e A*i i )] ho, 

-soit: \/=7r 4 715 691 N/m 2 /(6' 0,0261 Ns/m 2 ) [l/ln(150/145) + l/ln(125/120)] ho 

V= 5 108 10 6 /7 0 3 - 

- puissance d'entrainement : Ppompe = V p-J r) P = 26,764 10 12 h 0 3 . 

Pertes totales : Ptotaie = P\\ + P vomV e = 0,10214 Iho + 26,764 10 12 ' ho- 

Le tableau suivant donne les resultats du calcul des diverses puissances ainsi que du debit et du 
coefficient de ffottement equivalent pour des hauteurs de fente comprises entre 0,0001 mm et 0,060 
mm. 



Butee hydrostatique a double seuil et simple effet 
Resultats du calcul 



No 


h 


Debit 


Mfr 


-Pseuil 


Ppompe 


Ptotale 


he 




mm 


cmV s 


m*N 


W 


W 


W 


-- 


0 


0.0001 


0.0 


6503.0 


1021493.3 


0.0 


1021493.2 


0.4817 


1 


0.0040 


0.3 


162 . 6 


25537.3 


1.7 


25539.0 


0.0120 


2 


0.0080 


2 . 6 


81.3 


12768.7 


13.7 


12782.3 


0.0060 


3 


0.0120 


8.8 


54.2 


8512.4 


46.2 


8558.6 


0.0040 


4 


0.0160 


20.9 


40.6 


6384.3 


109.6 


6493.9 


0.0031 


5 


0.0200 


40.9 


32.5 


5107.5 


214 . 1 


5321.5 


0.0025 


6 


0.0240 


70.6 


27 . 1 


4256.2 


370.0 


4626.2 


0.0022 


7 


0.0280 


112 . 1 


23.2 


3648.2 


587.5 


4235.7 


0.0020 


8 


0.0320 


167.4 


20.3 


3192.2 


877.0 


4069.1 


0.0019 


9 


0.0360 


238.3 


18.1 


2837.5 


1248.7 


4086.1 


0.0019 


10 


0.0400 


326.9 


16.3 


2553.7 


1712 . 9 


4266.6 


0.0020 


11 


0.0440 


435.1 


14 . 8 


2321 . 6 


2279.9 


4601.4 


0.0022 


12 


0.0480 


564 . 9 


13.5 


2128 . 1 


2959.9 


5088.0 


0.0024 


13 


0.0520 


718.2 


12.5 


1964.4 


3763.2 


5727 . 6 


0.0027 


14 


0.0560 


897.0 


11 . 6 


1824 . 1 


4700.2 


6524.2 


0.0031 


15 


0.0600 


1103.3 


10.8 


1702.5 


5781.0 


7483.5 


0.0035 



Ce tableau permet de trouver le debit a prevoir pour la pompe d'alimentation de telle maniere que la 
puissance perdue totale soit minimale. La hauteur de la fente serait 0,032 mm et le debit 
correspondant de la pompe 167,4 cm Vs ou pratiquement 10 1/min. La perte totale est environ 4 kW et 
le coefficient de frottement equivalent vaut (i e = 1,9 %o. II serait interessant d'etudier le comportement 
de la butee a frequence de rotation et a charge axiale variables, le debit de la pompe etant maintenu 
constant. 

12.2.5.3 BUTEE HYDROSTATIQUE A DEUX SEUILS ET DOUBLE EFFET 

Cette butee presente les memes dimensions geometriques que la butee simple effet et les 
caracteristiques du fluide sont les memes. Le controle de cette butee se sert des relations developpees 
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precedemment. Le nombre de parametres a choisir dans la conception de cet organe est eleve pour 
trouver le point optimal. 

Dimensions particulieres utilisees dans cette butee double effet 



- capillaire de la butee inferieure : 

- capillaire de la butee superieure : 

- pression produite par la pompe : 

- constantes des butees : 

- resistance des capillaires : 

- resistance des seuils : 

- somme des hauteurs des fentes : 



d Q \ = 1,5 mm, / ci = 20 mm, 

d cs =1,25 mm, / cs = 80 mm, 

p P = 60 bar = 6 000 000 N/m 2 , 

C si = 6 r| v /{Jt [ 1 /ln(r 2 e /r 2 i)+ 1 /ln(r i e/r i ;)] } , 
C si = C ss = 0,000 9232 Ns/m 2 , 



R ci = 4,20 no 9 
Rsi = CJ /7i 3 



R cs = 34,85d0 9 

Rss 6 ,, //, , 



htot = h s o + h i0 = h s + hi = 0,1 mm,(valeur admise) 
Conditions d’equilibre sans force axiale exterieure 

- hauteur initiales des fentes sur les seuils : (RJC S ,) = (R cs /C ss ) /? s 3 , 

(h-Jh^ = 34,85 10 9 /4, 201 10 9 = 8,296 => h-JK = 2,024. 
h\ = 0,0669 mm h s = 0,033 1 mm. 

- pression dans les poches : Pi = l/[ 1 +(4,20 1 1 0 9 /9,232 1 O' 4 ) 0.0000669 3 ] 6 1 0 6 = 2,54 10 6 N/m 2 , 

p s = l/[l+(34,85 10 9 /9.232 1 0' 4 ) 0,000033 1 3 ] 6 10 6 = 2,53 ' 10 6 N/m 2 . 

- poussee (pi =ps = 2,537 N/mm 2 ) : 

- poussee resultante : 



F ni = F ns = 2,537 N/mm 2 21205,8 mm 2 = 53 808 N. 
F a = 0 . 



Butee hydrostatique a double seuil et double effet 
Resultats du calcul : hauteurs et forces 



No 


hi 


hs 


Ah 


Pi 


Ps 


F ni 


Fns 


F a 


mm 


mm 


mm 


N/mm2 


N/mm2 


N 


N 


N 


20 


0.0669 


0.0331 


0.0000 


2.54 


2.54 


53808 


53808 


0 


18 


0.0602 


0.0398 


0.0067 


3.01 


1.78 


63783 


37729 


26055 


16 


0.0535 


0.0465 


0.0134 


3.53 


1.25 


74902 


26599 


48304 


14 


0.0469 


0.0531 


0.0201 


4.09 


0.90 


86669 


19087 


67581 


12 


0.0402 


0.0598 


0.0268 


4.63 


0.66 


98269 


14001 


84268 


11 


0.0368 


0.0632 


0.0301 


4.89 


0.57 


103693 


12092 


91600 


10 


0.0335 


0.0665 


0.0335 


5.13 


0.50 


108694 


10501 


98193 


9 


0.0301 


0.0699 


0.0368 


5.34 


0.43 


113163 


9167 


103996 


8 


0.0268 


0.0732 


0.0402 


5.52 


0.38 


117015 


8042 


108973 


6 


0.0201 


0.0799 


0.0469 


5.79 


0.30 


122713 


6278 


116435 


4 


0.0134 


0.0866 


0.0535 


5.94 


0.24 


125861 


4985 


120876 


2 


0.0067 


0.0933 


0.0602 


5.99 


0.19 


127061 


4019 


123042 


0 


0.0001 


0.0999 


0.0668 


6.00 


0.16 


127235 


3294 


123941 



Butee hydrostatique a double seuil et double effet 
Resultats du calcul : debits, puissances, frottement 



No 


'/i 




V 


-fseuils 


-Ppompe 


•Ptotale 


be 


cm3/ s 


cm3/ s 


cm3/ s 


W 


W 


W 


— 


20 


824.201 


99.368 


923.569 


4615 


6157 


10772 


>1.0000 


18 


712.230 


121 . 128 


833.358 


4265 


5556 


9821 


0.0178 


16 


587.422 


136.191 


723.613 


4107 


4824 


8931 


0.0087 


14 


455.346 


146.356 


601.702 


4102 


4011 


8114 


0.0057 


12 


325.130 


153.240 


478.370 


4251 


3189 


7440 


0.0042 


11 


264.254 


155.822 


420.076 


4391 


2801 


7192 


0.0037 


10 


208.114 


157 . 976 


366.090 


4588 


2441 


7028 


0.0034 


9 


157 . 952 


159.781 


317.734 


4853 


2118 


6971 


0.0032 


8 


114.711 


161.303 


276.015 


5210 


1840 


7050 


0.0031 
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6 


50.750 


163.691 


214.442 


6365 


1430 


7795 


0.0032 


4 


15.423 


165.441 


180.864 


8810 


1206 


10016 


0.0039 


2 


1 . 946 


166.749 


168.695 


16356 


1125 


17481 


0.0067 


0 


0.000 


167.730 


167.730 


1022516 


1118 


1023634 


0.3895 



Conditions d'equilibre sous la charge axiale nominale F a = 100 kN 

Les tableaux precedents donnent le resultat du calcul des caracteristiques de la butee en deplasant 
l'arbre de A h jusqu'a ce que la hauteur du film sur la butee inferieure soit 0,0001 mm. La figure 12.8 
montre devolution des poussees engendrees par les deux butees et la force exterieure en fonction du 
deplacement du pivot. 

Sous la charge F a - 100 kN et par interpolation dans le tableau entre les points numero 10 et 9, le 
comportement de la butee est : 

- hauteur du film sur la butee inferieure : /?, = 0,0324 mm, 

(correspond approximativement a la hauteur dans la butee simple effet) 

- hauteur du film sur la butee superieure : h s = 0,0676 mm, 

- pression dans la poche inferieure : p, = 5,196 N/mnr 

- pression dans la poche superieure : p s = 0,4739 N/mm 2 

- force axiale exterieure calculee : F a = 100 130 N, 

- debits dans les poches : V x = 192,5 cm 3 /s 

- debit total et puissance de la pompe : V = 351 cm3/s 

- puissance perdue par cisaillement : P scu ii s = 4670 W, 

- puissance perdue totale : P to taie = 7010 W, 

- coefficient de frottement equivalent : p e = 7010 W/ (50 n s' 1 100130 N 0,135 m) = 0,0033. 



F ni = 110 180 N, 

N ns = 10 050 N, 

V s = 158,5 cm 3 /s, 
Rpompe = 2340 W , 




Deplacement du pivot A h en mm 




Deplacement du pivot Ah en mm 



Figure 12.8 Comportement de la butee hydrostatique a double effet : 
Forces normales et exterieure Puissances perdues, coefficient de frottement 



Remarques complementaires 

Le choix des capillaires et de la pression de la pompe s'est effectue d'une maniere arbitraire. En 
adoptant d'autres valeurs, il est possible d'ameliorer encore le coefficient de frottement equivalent et 
fmalement de diminuer les pertes de puissance. La recherche du comportement global devrait 
comprendre : 

1. une variation des caracteristiques des capillaires d'entree dans les deux poches, eventuellement un 
partage des ecoulements entre plusieurs canaux en parallele, 

2. une variation de la hauteur totale des deux films de fluide, 

3. un controle de l'hypothese d'un ecoulement laminaire dans les capillaires et les seuils au moyen du 
nombre de Reynolds : 

- pour les tubes et canalisations equivalentes : Re = v dh y avec Re < 2320; 
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- pour les fentes et seuils : Re = v h/v y avec Re < 1000. 

4. la recherche de la variation de temperature dans le fluide en tenant compte des conditions de 
transmission de chaleur (calcul thermohydrostatique), 

5. un controle des deformations mecaniques des diverses pieces afm de s'assurer qu'aucun contact 
mecanique n'est a craindre en marche sous charge, 

6. la recherche des conditions optimales de fonctionnement. 



12.3 BUTEE HYDROSTATIQUE A PLUSIEURS POCHES 

La discussion du comportement des butees et patins de guidage fait ressortir la necessity 
de maintenir une fente de quelques centiemes de mm sur les seuils. Si les butees doivent 
supporter des charges importantes, les dimensions de la butee et du pivot augmentent en 
consequence et des problemes de fabrication deteriorent les capacites portantes de ces appuis. 
II en va de tneine s'il n’est pas possible d’assurer un parallelisme parfait entre les surfaces fixe 
et mobile. La butee hydrostatique a plusieurs poches resout partiellement ce genre de 
probleme. 

12.3.1 CARACTERISTIQUES GEOMETRIQUES 

La butee hydrostatique circulaire a poches est constitute d’une partie fixe et d’un pivot 
mobile en rotation autour de son axe. L'arbre est charge axialement par une force et l'appui 
possede plusieurs poches, alimentees chacune a travers un capillaire. Chaque poches peut 
posseder une pression differente en fonction du defaut de parallelisme entre la face de l'appui 
et celle du pivot. Les poches sont separees les unes des autres par des seuils tangentiels. Des 
seuils radiaux isolent les poches du milieu ambiant. Chaque capillaire constitue une resistance 
reglable dans l’amenee du fluide vers les poches. Le reglage de ces capillaires a pour but 
d’adapter les pressions aux charges a supporter par chaque poche. 





Figure 12.9 Forme de la butee a poches et detail de l'alimentation des poches 

La butee hydrostatique a plusieurs poches permet de supporter un arbre en rotation soumis 
a faction d'une force axiale dans le sens de la butee et d’atteindre des conditions favorables de 
fonctionnement en compensant quelques defauts d’alignement. 

12.3.2 MISE EN EQUATION DE LA BUTEE 

L'etude de la butee a poches introduit un certain nombre d’hypotheses simplificatrices dans 
la recherche de l’equilibre, des ecoulements et des pertes : 
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1. le fluide visqueux obeit a la loi des liquides newtoniens. Sous l’effet d’une difference de 
pression, l'ecoulement reste laminaire et obeit a la loi de Hagen-Poiseuille; 

2. la viscosite et la masse volumique du fluide restent invariables pendant le fonctionnement 
de la butee. Le fluide est incompressible. 

3. Les effets centrifuge et hydrodynamique sur le fluide sont negliges. 

La mise en equation de la butee circulaire a poches est semblable a celle concernant le 
palier radial a seuils lisses, voir les sous-chapitre suivants. Ici, l’expose se resume a la 
presentation du principe de la recherche des pressions dans les diverses poches, des ecou- 
lements entre les poches et vers l'exterieur ainsi que les diverses pertes. 



1. Epaisseur du film entre la butee et le pivot 



Les symboles utilises dans cette butee sont semblables a ceux de la butee a deux seuils et 
chambre annulaire, soit : 



- dimensions de la butee : 

- dimensions des poches : 

- valeur des angles : 

- capillaire : 

- position du pivot : 

- pressions : 



R\ rayon interieur R e rayon exterieur, 
r\i rayon interieur r\ t rayon exterieur , 

¥ pas angulaire \| / angle de poche , 

d c diametre / c longueur , 

e excentricite ho epaisseur minimale du film, 

p p pompe po exterieure a la butee. 




Figure 12.10 Dimensions geometriques de la butee et epaisseurs du film sur les poches 

L’inclinaison du pivot par rapport a la butee est a avec tana = e/{ 2 R e ). En un point P place au 
rayon r sur le pivot, repere angulairement par (p, Tepaisseur du film correspond a la hauteur h 
calculable par : 

h = ho + l he + r sincp tana = ho + V 2 e [1 + ( r/R e ) sincp], (12.7.1) 

L'ordre de decalage des poches est designe par j et Tangle definissant le milieu de la poche par 
\|/j se trouve par : 

\|/j = Vo + (2 K/n) (j - 1) . 

2. Hauteur moyenne des fentes 

Pour determiner les divers ecoulements dans la butee, il est necessaire de trouver les aires 
de passage sur les divers seuils. Afin de faciliter la recherche de ces dimensions, la hauteur 
moyenne h ]m correspond a Tepaisseur moyenne du film, cette moyenne etant detenninee de 
telle sorte que le debit corresponde exactement au debit reel dans chaque fente. Cette hauteur 
moyenne se calcule pour : 

- le seuil radial exterieur entre les rayons r\ e et R e => /z jme , 

- le seuil radial interieur entre les rayons r n et /?, =» h jm , , 
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- le seuil tangentiel entre chaque poche j et la poche suivante j+1 => h ]ms . 

Ces hauteurs tiennent compte de la loi d'ecoulement de Hagen-Poiseuille et de la position 
angulaire de chaque seuil. 

12.3.3 DEBITS DANS LA BUTEE 



1 . Debit dans le capillaires 

Les capillaires sont assimiles a des tubes de section circulaire, diametre d c j, longueur l c j, 
alimentes en fluide sous la pression p P] . La relation de Poiseuille permet de trouver le debit 
entrant dans chaque poche a travers le capillaire : 




rcjj A P, 

128 \j Ci 



nd c, Ppj-Pi 

128 ' p v / CJ 



(12.7.2) 



avec : Ap } =p P] - p s , 

Pj pression dans la poche j . 



2. Debit dans les seuils radiaux 



Le debit du fluide dans les seuils radiaux, vers l’exterieur et vers l’interieur de la butee est 
du a la difference de pression entre la poche et le milieu ambiant. Ce debit s'exprime par la 
relation de Hagen-Poiseuille : 



v = 

V rj(e,i) 



^r(e,i) ^jm(e.i) d p 

12r) v dr 



(12.7.3) 



avec : 



dp variation elementaire de pression, 

dr variation elementaire de rayon, 

br( e ,i) largeur de calcul de la fente, 
/ij m (e,i) hauteur moyenne de la fente, 



3. Debit dans les seuils tangentiels 



Le debit dans les seuils circonferentiels possede deux composantes : la premiere 
provoquee par la difference de pression entre deux poches voisines, la seconde par 
l’entrainement du fluide par le deplacement du pivot sur la butee. II est admis que la largeur de 
passage est b r = n e - rn. Le debit total s'exprime par : 




Mhns 

12 rj v 



Pj ~ Pj+i , 1 







(12.7.4) 



4. Conservation des debits 

La somine des debits alimentant chaque poche doit etre egale a la somine des debits qui 
s'echappent de la poche : 



Ettj =% + \4j-l - \2rje - l/ru - N/ S j = 0. (12.7.5) 

En posant pour chaque poche une relation analogue et en introduisant dans les expressions les 
pressions dans chaque poche, le systeme d’equations se resume en : 

an pi + a u p 2 +a\ n p n = b\, 

<721 p\ + a 2 \ P2 + «23 Pi = b 2 , 

ail P2 + «33 Pi + 034 PA = b-i. 



a n.n- 1 Pn - ! <7nn Pn b a . 
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La solution de ce systeme d’equations lineaires donne les pressions dans toutes les poches de 
la butee hydrostatique en fonction des dimensions et pressions connues. 

12.3.4 POUSSEES D'UNE POCHE ET DE LA BUTEE 

La poussee sur le pivot dans le domaine d’action d'une poche est la somine des poussees 
elementaires. On simplific le calcul en introduisant la surface annulaire partielle A m dcfinic 
par le pas des poches : 

F nj = (Pi - Po) A m . 

La poussee totale est egale a la somine des poussees engendrees par chaque poche, soit : 

F„ = I F nj = F a . 

Generalement, cette poussee resultante est excentree. 




Figure 12. 1 1 Repartition de la pression et aire de poussee engendree par une poche 

12.3.5 PERTES DANS LA BUTEE 



Les pertes dans la butee proviennent du cisaillement du film porteur par la rotation du 
pivot, par l’ecoulement entre les poches et par l’energie a fournir a la pompe pour maintenir le 
debit de fluide. Les puissances partielles et totale perdues se trouvent par : 



seuils radiaux : P {IS = 2> 2 !L 



7=1 



n 

2 n 



tj4 4 4 tj4 

~he , F - R - 

^jme ^jmi 



seuils tangentiels : P [r { = ^ 



^ 1 



2 h 

= 2 -CO — 

1 4 h- 



-(he+hi) 2 (ne-hi)^jt • 



jms 



entre les poches : P (rp = X T 03 " P i+ x )(he ~f)- 

7=1 4 



totales : 



Plot - P fr.s + P fr.t + P fr,p 



r moyen 



lie F a CO, 



( 12 . 8 . 1 ) 

( 12 . 8 . 2 ) 

(12.8.3) 

(12.8.4) 



aveC . V moyen (Re R i ) 2 . 

II est egalement possible d’adapter les divers parametres geometriques et oleohydrauliques 
alin d’obtenir des conditions optimales d’utilisation. 
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12.4 PALIERS RADIAUX HYDROSTATIQUES 

Contrairement au palier hydrodynamique dont la capacite portante est fonction 
essentiellement de la vitesse relative des surfaces de l’arbre et du coussinet, le palier 
hydrostatique presente une capacite de charge obtenue par la presence d’un fluide sous 
pression dans des poches qui separent entierement les surfaces de glissement. Le palier 
hydrostatique porte aussi le nom de palier fluide. 

12.4.1 TYPES DE PALIERS HYDROSTATIQUES 

Dans le palier radial hydrostatique, la fonnation de la pression ne depend pas seulement 
du mouvement de l'arbre dans le coussinet; elle est engendree principalement par faction d’un 
fluide sous pression provenant d’une pornpe volumetrique exterieure au palier. Pour un palier 
a quatre poches, la repartition de la pression dans le coussinet est donnee sur la figure 12.12. 
Chaque poche est delimitee par deux seuils dont la distance a l’arbre depend directement de 
l’excentricite des deux composants du palier. Pour un arbre parfaitement centre, la pression 
dans chaque poche se definit par les conditions d’ecoulement a travers la resistance d’entree et 
les seuils. Le fluide alimente les diverses chambres et s'ecoule librement aux extremites du 
coussinet vers l’exterieur. Si les conditions d’ecoulement et d’alimentation sont les memes 
depuis la pompe, les pressions dans chaque poche sont les memes lorsque l’excentricite est 
nulle quelle que soit la frequence de rotation de l’arbre. 




Figure 12.12 Paliers radiaux hydrostatiques, a seuils lisses sans et avec charge, 

avec canaux d'evacuation 



Sous l’effet d’une charge radiale exterieure, l’arbre quitte la position centree et a tendance a 
se deplacer dans la direction de la force. La section d’ecoulement du fluide augmente dans la 
chambre opposee a faction de la force, diminue dans la poche situee dans le sens de la force. 
II s'ensuit une augmentation de la pression dans l’une des poches car la section axiale 
d'ecoulement se retrecit sous f effet de l'excentricite, une diminution de pression dans la poche 
diametralement opposee. La difference des pressions provoque une poussee resultante 
opposee a la charge radiale exterieure et a tendance a centrer l'arbre dans le coussinet. 

II existe principalement deux types de palier radial hydrostatique : 

1. Palier radial hydrostatique a seuils lisses, figure 12.12 a gauche : les diverses poches du 
coussinet sont separees les unes des autres par des seuils lisses. Lorsque l’arbre toume, la 
surface de l’arbre entraine une partie du fluide d’une chambre a l'autre. L'arbre joue le role 
de pompe a viscosite. 

2. Palier radial hydrostatique avec canaux d’evacuation, figure 12.12 a droite : les seuils entre 
deux chambres sont separes en deux parties lisses, un canal d’evacuation du fluide 
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separant les deux surfaces. La pression dans les poches et sur les seuils depend seulement 
de l’excentricite de l'arbre. 

Le second type de palier radial presente un certain avantage lorsqu'il s'agit d’alimenter 
chaque poche separement et de calculer les poussees partielles de chaque chambre sur l’arbre. 
II s’introduit lorsqu'un debit important est desire a travers le guidage ou lorsque la vitesse 
circonferentielle est elevee. Ce chapitre traite le palier a seuils lisses sans canaux 
d'evacuation. 

12.4.2 EPAISSEUR DU FILM DE FLUIDE 

Le palier radial hydrostatique sans canaux d’evacuation de fluide presente normalement 
une rigidite plus elevee que le palier muni de canalisations intermediates d’evacuation. 

12.4.2.1 HYPOTHESES , GRANDEURS ET SYMBOLES GENERAUX 

Pour calculer les conditions de fonctionnement, il est necessaire d’introduire un certain 
nombre d’hypotheses simplificatrices dans la recherche du modele de calcul. Ce sont 
principalement : 

1. l'axe de l'arbre et l'axe du coussinet restent paralleles et rectilignes quelle que soit la 
charge radiale sur l’arbre et les pressions dans les poches. 

2. l’ecoulement du fluide entre l’arbre et le coussinet s'effectue seulement dans le sens 
tangentiel ou dans le sens axial. L'ecoulement combine dans les coins est neglige. 

3. le fluide est visqueux et obeit a la loi enoncee par Newton. Sous l’effet d’une difference de 
pression, l’ecoulement dans les fentes et les canalisations reste laminaire et obeit aux 
relations developpees par Hagen et Poiseuille. 

4. la viscosite et la masse volumique du fluide restent invariables pendant le passage dans le 
palier. Le fluide est incompressible. 

L'expose de la mise en equation du palier radial a seuils lisses est base sur les developpements 
proposes par H. Peeken. Le principe de l’etude consiste a admettre un deplacement de l’arbre 
dans le coussinet et a rechercher les pressions et poussees dans les poches ainsi que les pertes 
dans le palier. A partir d’un systeme de reference O x y visible sur la figure 12.13, il est 
possible d’exprimer l’epaisseur du film en fonction de l'excentricite e du centre de l’arbre 
cylindrique par rapport au centre du coussinet et de la position angulaire cp de la section de 
calcul. L'arbre tourne dans le coussinet dans le sens positif a vitesse angulaire et charge 
radiale constantes. 

Designons par : 

r = 0,5 d le rayon de l’arbre, 

R = 0,5 D le rayon de l’alesage dans le coussinet au niveau des seuils, 

s = R-r le jeu radial du palier, 

\|/ = s/R le jeu relatif du palier, environ 1 %o. 

e l'excentricite de l’arbre, distance entre les centres de l’arbre et du coussinet, 

O e Tangle entre le systeme de reference O x y et la direction du deplacement du 

centre de l’arbre par rapport au centre du coussinet, 

<3>o position angulaire du premier seuil, 

O p pas angulaire entre deux poches successives, 

O f position angulaire de la force radiale sur l'arbre, la direction etant generalement 

differente de celle de l’excentricite, 

F r force radiale sur l’arbre, 

co vitesse angulaire de l’arbre par rapport au coussinet, 
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v u = to r vitesse circonferentielle de l’arbre, 

B la largeur du coussinet, 

b la largeur de la poche, 

e = e/s l'excentricite relative de l’arbre dans le coussinet, 

n le nombre de poches, 

(p Tangle positionnant une section transversale quelconque en etude situee entre 

deux cylindres, 

h hauteur de la fente entre les cylindres de l’arbre et du coussinet, 

d c j le diametre du capillaire de la poche j, 

/ c j la longueur du capillaire de la poche j. 





Figure 12.13 Grandeurs geometriques d'un palier hydrostatique a quatre poches et seuils lisses 
12.4.2.2 DIMENSIONS COMPLEMENT AIRES DANS LE COUSSINET 



Afin de faciliter la rnise en equation du systeme, introduisons les notations suivantes pour 
un coussinet a n poches identiques : 

1 . Pas angulaire entre deux poches : O p = 2 n/n. 

Arc d’une poche : L = <& p R = nDn. 

2. Longueur tangentielle de la poche : /, 

Rapport des arcs : k = 1 1 L => / = kL = ktz Din, 

k est la parametre de longueur de poche. 

3. Rapport geometrique des largeurs : (3 = BID => B = [3 D. 

Ce rapport est compris generalement entre 0,6 et 1,0. 

4. Largeur moyenne de la poche dans le sens axial : la largeur de la poche etant b et celle du 
coussinet B, le rapport des largeurs est : 

l = b/B => b = t B, 

Largeur moyenne : b m = (B + b)l 2 = l /2 B (1 + t). 



12.4.2.3 HAUTEUR DES FENTES ENTRE LE COUSSINET ET L’ARBRE 

La figure 12.13 represente un palier a quatre poches. Les relations sont applicables a tout 
coussinet a n poches a pas angulaire constant. Pour une position quelconque de la section 
transversale, Tepaisseur du fluide h entre l’arbre et le coussinet peut se trouver par la relation : 

hy = s [1 + £ sin(cp - V|/ e )], (12.9.1) 

car la hauteur de la fente sur l'axe perpendiculaire a la ligne d'action de la force radiale, 
incline de Tangle V| / e par rapport a Ox, est egale au jeu radial h s = s . Pour une position 
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quelconque de la fente, reperee par Tangle (p = \|/ c + \|/, et par projection sur la direction du 
rayon r, il est possible d’ecrire : 

/z<p = R cosa + e cos (3 - r, 

avec : e/sina = i?/sin(3 => sina = (e/R) sin(3, 

et : cosa= {1 - [{e/R) sin(3] 2 } 0,5 ~ 1 car e/R ~ 1,0. 

hq = R - r + e cos(3 ~ s + e simp = 5(1+8 simp), 

et finalement : hq, = s [ 1 + 8 sin(cp - \p e )]. 

12.4.2.4 POSITIONS ANGUL AIRES ET HAUTEURS PARTICULIERES 

Les seuils et poches sont comptes positivement dans le sens mathematique et le premier 
seuil, numerate 1, est repere par Tangle O 0 . Si j designe le numero d'ordre de la poche, la 
position angulaire du seuil j, pour j = 1 . . n, est donnee par : 

tp s j = Oo + 2 71 (j - l)/n, (12.9.2) 

et Tepaisseur du film au milieu du seuil j se calcule par : 

hmsj s [1 + 8 sin((p s j - tpe)], 

ou en valeur relative : h ms j/s =1+8 sin(cp SJ - \p e ). (12.9.3) 

Le calcul des poussees sur Tarbre creees par la pression dans chaque poche fait intervenir 
Tangle cp mp j definissant le milieu de la poche j : 

<P„„=®0+-+— (j-1). (12.9.4) 

n n 

h 

et la hauteur relative par : = 1 + s sin((p mpj -\p e j. 



12.4.3 HAUTEUR DES FENTES DE CALCUL 



Le calcul des ecoulements dans les directions tangentielle et axiales utilise les relations de 
Hagen-Poiseuille et de Newton. Coinme Tepaisseur des fentes est variable, il est plus facile 
d’exprimer les debits au moyen d’une fente equivalente a hauteur constante, done 
rectangulaire. Les relations generales sont : 

bh 3 

- debit par chute de pression : V A = — -A p. (12.10.1) 

12r) v / 



- debit par entrainement : 



K = 2 vb, i m - 



12.4.3.1 HAUTEUR MOYENNE EQUIVALENTE 

Cette hauteur moyenne equivalente intervient dans le calcul du debit provoque par 
Tentrainement du fluide par deplacement de Tarbre par rapport a la partie cylindrique du 
coussinet. Soit (pi et cp 2 les deux limites angulaires de la position de Tare de calcul. La 
conservation des debits ou du volume de fluide pendant Tintervalle elementaire de temps d t 
impose dans la relation de Newton : 
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ou : 



b h mv R (cp2 - cpl) = b 



r< p=<p 2 

J(p=(Pi 



5 [1 + e sin((p - \|/ e )] R dcp. 



h mv (cp 2 - <pi) = ^ (cp 2 - cpi) - s e [cos(cp 2 - \|fe) - cos(<pi - Ye)] , 



SE 

et finalement : /7 mv = 5 + [cos((p 2 - Ye) - cos(cpi - Ye)] 

Yi _( Pi 



(12.10.2) 






Figure 12.14 Grandeurs geometriques complementaires et position angulaire (p de la fente 
Alimentation par pompe commune de toutes les poches d'un palier a quatre poches 

12.4.3.2 HAUTEUR MOYENNE CUBIQUE EQUIVALENTE 

Cette hauteur moyenne cubique equivalente intervient dans le calcul du debit provoque 
par une difference de pression entre l'entree et la sortie de la fente. Le debit est proportionnel 
au cube de la hauteur de la fente selon la relation de Hagen-Poiseuille. Le point de depart de 
la recherche de cette hauteur est la relation de la conservation du produit de la surface 
mouillee par le cube de la hauteur de la fente : 

b ^ m3 R((p 2 -(pi) = h T ' ^[l + ssin((p-Y e )iy Rd(p. 

J <P=<Pi 

Pour effectuer plus facilement Tintegration, remplacons les angles cp 1 par Ye + Yi et ( P 2 par Ye 
+ Y 2 , Tangle elementaire dcp par dY : 

1 C<P=<P2 r / 

h m3 = U(l + ssinY)| dY- 

Y 2 _ Yi J<p=<Pl 

Apres developpement de Texpression au cube, integration et simplification, la hauteur 
moyenne cubique equivalente s'exprime par : 

3 3 

hl, = — (/„-/„)=— -(/„-/„)• (12.10.3) 

Y 2 -Y 1 92 -<Pi 

avec : = Yi - 3 e cosYi + 3 e 2 (Yi - sinYi cosYi)/2 + e 3 (cos 3 Yi/3 - cosyO, 

et : Yi = 9i - Ye , done Y 2 = 92 - Ye et Yi = 9i - Ye- 



12.4.4 ECOULEMENTS DANS LE PALIER 

La pompe volumetrique alimente directement toutes les n poches du palier a travers les 
capillaires d’entree, la pression d’alimentation commune de la pompe etant designee par p? et 
le debit par V P . Ce debit total s'ecoule ensuite vers Texterieur du coussinet a travers les fentes 
provoquees par le jeu entre Tarbre et la surface cylindrique du coussinet. Si l’arbre est en 
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rotation, la vitesse relative de la surface de l’arbre par rapport a celle du coussinet entraine une 
partie du fluide d'une poche a la suivante. Si deux poches voisines sont a des pressions 
differentes, ce gradient de pression engendre egalement un debit entre ces poches. Finalement, 
le principe de la conservation des debits doit etre respecte. 

12.4.4.1 DEBIT DANS LES CAPILLAIRES 



La loi de Poiseuille decrit le comportement du fluide visqueux non compressible a travers 
les resistances d’entree supposees de section circulaire. Le debit se calcule par : 



Pp-Pj 
128 ' p v / CJ ' 



( 12 . 11 . 1 ) 



avec : d c j diametre du capillaire j (ou diametre hydraulique), 

/ c j longueur du capillaire j . 



La resistance hydraulique correspondante s’ecrit : R C} = 



128 p v / CJ 

nd 4 C] 




Figure 12.15 Developpement du coussinet avec les divers debits 
12.4.4.2 DEBIT DANS LES SEUILS LATERAUX 



Le debit axial dans la fente entre les surfaces cylindriques de l’arbre et du coussinet se 
determine au moyen d’une fente rectangulaire equivalente a hauteur constante limitee par le 
secteur, d’ angle au centre O p , reserve a une poche. La position angulaire du debut et de la fin 
de la largeur de la fente du seuil lateral j est situee sur le milieu des seuils j et j+1 : 



- angle de debut de poche : 

- angle de fin de poche : 

- hauteur moyenne cubique : 

avec : 



cp P jd-Oo + G-l)<hp, 

cp pj f= OO +j Op. 

h m3j — S /(Cppjf- ^Ppjd) (fl|/2 " A|/l)j 
tfl — tPpjd " t|/ e et \|/2 — CPpjf " Ve- 



- largeur de la fente : L = n Din, 

- profondeurs de la fente : (B - b)/2. 

- pressions : dans la poche j : p } exterieure : po. 

Le debit entre la poche et l’exterieur du coussinet se trouve simplement par : 



v n = 



n Dh L, 

6nr\ v (B-b) 



■(Pi-Pol 



( 12 . 11 . 2 ) 



Le debit axial total sortant de la poche j est deux fois cette valeur pour un coussinet 
symetrique dans le sens axial. 
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12.4.4.3 DEBIT TANGENTIEL DANS LA FENTE ENTRE DEUX POCHES 



Le debit tangentiel total dans la fente entre deux poches successives se compose de deux 
debits partiels : le debit provoque par le deplacement de l’arbre et le debit provenant de la 
difference de pression entre les deux poches. Les dimensions particulieres intervenant dans le 
calcul sont : 



- angle au milieu du seuil j : cp S j = <f> 0 + (j - 1) <f> p = Oo + 2 n (j - 1 )/n, 

- angle au debut du seuil j : cp s jd = O 0 - (1 - k) k I n + (j - 1) O p , 

- angle a la fin du seuil j : (p s jf = O 0 + (1 - k) 7 i/n + 0-1) ^ 

- hauteur moyenne equivalente : /z mv| = 5 + 5 e/(cp SJ f - cp s jd) ' 

■ [C0S(cp s jd-C0S\|/ e )-C0S((p s j^C0S\|/e)] 

- hauteur moyenne cubique : /t 3 s3 j = 5 3 /(cp s j f - cp sjd ) ' (7 V 2 - b v \), 

avec : \|/i = cpsjd - t|/ e et \|/ 2 = cp sjf - ip . 

- largeur de la fente : b, 

- profondeur de la fente : /j = L - / = ( 1 - k) L = ( 1 - k) k Din. 

Les debits partiels se trouvent par les expressions : 

1 . debit par entrainement : V Y] = '/4 co d b h mv] = 74 co D b h mv j. (12.11.3) 

2. debit par difference de pression : dans la tnise en equation, il est adtnis que la poche 
precedente presente une pression superieure a la poche examinee de telle sorte que 
l’ecoulement s'effectue de la poche j-1 vers la poche j , de la poche j vers la poche j+1, 
etc... 



T> _ ( _ ) 

ApH 12ri v (l-K)7tD P] '' 

3. debit tangentiel total : \4j = \7 VJ + N/a p j-i— >j, 

\4j+l = 1/vj+l + j — >j +1; 

ou en rempla^ant chaque debit par son expression sur les seuils j et j+1 : 

1 bn hi, / \ 

v tj = T ro Dbh mvj + — • (p H ~ p). 

4 1 2 iq v (1 -k)7iD 

* T > 1 ^ u , , bnhl ri 1 ^ 

et : V tjH =— co Dbh mvM + \P\-P\+\)- 

tJ 1 4 mvJ 1 12ti v (l-K)7tD F] X ’ 



(12.11.4) 



(12.11.5) 



12.4.4.4 CONSERVATION DES DEBITS DANS UNE POCHE 



Comine le calcul du palier radial hydrostatique a poches part de l'excentricite de l'arbre par 
rapport au centre du coussinet, la pression regnant dans les diverses poches est inconnue 
initialement. La conservation de debits dans la poche j permet de trouver llnalemcnt toutes les 
pressions dans les poches : la sonnne des debits dans chaque poche doit etre nulle. Selon la 
figure 12. 15, il est possible d’ecrire pour la poche j : 

\7 CJ + \/tj - 2 i/jj - \7 tJ +i = 0. 

Rempla 5 ons chaque expression generale de debit dans la poche j par son expression en 
fonction des pressions connues p ? et po, des diverses pressions inconnues pj.\,pj et p^+\ : 

P*~P> . 1 ulu , ) nDh U „), 



-^.Pi_P± + La Db {h -h mvj+1 ) ^ — (^- a )+ 

128 r) v / . 4 V mvJ mvJ 17 3 n^(B-b) V J ’ 
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bn hi j 



1 2 iq v (1 -k)7t:£) 



\PyX-P^) 



b n h 






( 12 . 11 . 6 ) 



12r) v (1 -k)7t£) 

En ordonnant ces expressions et en mettant en evidence les facteurs des pressions inconnues : 
p'y\ ,pj et /jj+i , il est possible d’ecrire : 



bn j 



12ti v (1-k)7t:Z) 



•Ph 



nd: 



1 



- + - 



nDh^ 



- + - 



bn 



128 p v / cj 3nr\ v (B-b) \2r\ v (\-k)kD 



fe+'4j 



b n hi 



7 idt 



P? 



KDhi rj 



p. +l = — co D b (h j+1 - h ■ ) - 

12ti v (1-k )nD Fl+i 4 V mvj+1 mvJ ' 128 i lv / cj 3 nr, v (B-b) 
Finalement, la conservation des debits s'ecrit : 

c j,j-lPj-l +c j,jPj + c j,j+l =h j ’ 

pour j = 1 . . n et avec : si j - 1 = 0 alors j-1 = n , 

si j+1 = n+ \ alors j+1 = 1 

Les coefficients et constante de l’equation lineaire valent : 



■Po- 



c j.M = 



c j,j=- 



c jJ+i 



bn hi- 



12 rq v (1 -k)7t£) 



nd A 



1 



- + - 






bn 



128 r| v / cj 3n r| v (B -b) 12r| v (I-k)ttZ) 



•fej +^s3j+l) 



bnhl j+ i 



12r) v (1 -k)7tD 



^ = 4 WD/, ( / W|- /Z n 1 v 1 )- 



ndl 



P? 



nD hla3j 



128 r) v / c j 3nr\ v (B-b) 



■Po- 



Pi + 

(12.11.7) 



( 12 . 11 . 8 ) 



12.4.4.5 PRESSION DANS TOUTES LES POCHES DU PALIER 

La relation generale ecrite pour la poche j est valable pour toutes les n poches du palier 
hydrostatique et permet de poser un systeme lineaire a n equations lineaires contenant n 
pressions inconnues p\ a p n : 



C \,\P\ + C 1 ,2Pl +C l,nPn = b l’ 

C 2,\Pl C 2,2 P2 c 2,3 Pi ~ b x 

C l,2 P2 + C 3,3 Pi + C 1A Pa ~by 



C n,lPl + 



+ C n,n-lPn-l +C n,nPn = b n 



(12.12) 



Ce systeme se laisse facilement resoudre par les methodes usuelles, le nombre d’inconnues 
etant modeste. Les pressions p- dans les poches doivent rester superieures ou au minimum 
egales a la pression du milieu ambiant p 0 . 
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12.4.5 POUSSEE RESULTANTE ET EQUILIBRE DE L'ARBRE 

Afin de simplifier la rnise en equation des poussees hydrostatiques, nous introduisons les 
hypotheses suivantes : 

1 . les pressions restent constantes a Tinterieur de chacune des poches, 

2. la pression decroit lineairement de p- a p 0 le long des seuils dans Tecoulement axial, 

3. la pression varie lineairement sur les seuils tangentiels entre deux poches successives. 

12.4.5.1 EXPRESSION DE LA POUSSEE D’UNE POCHE 

La poussee sur l’arbre dans le domaine d’action d’une poche peut se trouver en sommant 
les poussees elementaires dF n = p c IA. Le calcul de cette poussee peut se simplifier en 
utilisant le principe de la surface projetee de la portion cylindrique consideree. Rcmplacons le 
domaine total d'action de la poche sur l'arbre par le pas circonferentiel dont Tangle au centre 
vaut O p = 2 tc I n. La longueur de la corde se determine par : 

/ p = 2 (D/2) sin(2 n/2 n). 

La largeur efficace de la surface projetee vaut b m = (B + b)t 2. A partir de la valeur de la 
pression p i et de la surface efficace projetee A p = / p b m , il est possible d’exprimer la poussee 
de la poche j par : 



F „ j = pj l p b m = p } D (B + b)/2 ' sin(7t/n). (12.13.1) 

12.4.5.2 POUSSEE RESULTANTE 



La poussee resultante de toutes les actions des pressions sur l’arbre est egale a la somine 
vectorielle des poussees partielles : 



F = F , + F t + 

n nl n2 



+ F 



Pour calculer numeriquement cette resultante vectorielle, projetons chaque poussee partielle 
sur le systeme de coordonnees rectangle Oxy : 



n 



1. Projection sur l'axe Ox : F nx = F n j (-coscp m pj). 

j=i 


(12.13.2) 


n 

2. Projection sur l'axe Oy : F n y = F n j (-sincp m pj). 

j=i 


(12.13.3) 


3. Poussee resultante : F n = (F 2 nx + F 2 ny ) 0 ’ 5 , 

4. Position angulaire : 0 Fn = arc tan (F ny /F nx ). 


(12.12.4) 



En negligeant la resultante des forces tangentielles dues aux ecoulements et au cisail- 
lement, la force radiale exterieure F r doit etre directement opposee a la resultante des poussees 
de telle maniere que l’arbre soit en equilibre de translation. 



12.4.5.3 TRAJECTOIRE DU CENTRE DE L’ARBRE 

En partant de Texcentricite de l’arbre par rapport a l'axe du coussinet et apres 
determination de la ligne d'action et de Tintensite de la force exterieure, il est possible de 
construire la trajectoire du centre de l’arbre en fonction de la charge exterieure a direction 
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constante. Pour le palier hydrostatique, il est egalement possible de definir la pression 
moyenne au moyen de la relation de Stribeck et le nombre de Sommerfeld par : 



P moy =P = 



_F\_ 

BD‘ 



.2 _ 



So = 



Pm oy¥' [^\r 



moy 

®T|v 



Mil, 



Cette pression moyenne et ce nombre de Sommerfeld peuvent se reporter sur la courbe de la 
trajectoire. 




Repartition de la pression 




Figure 12. 16 Poussee dans une poche et poussee resultante sur l'arbre 
12.4.5.4 DEBIT DE LA POMPE D'ALIMENTATION 



La pompe volumetrique reliee aux diverses poches du palier doit assurer un debit suffisant 
sous la pression p p . Le debit total de la pompe vaut : 



K = 




(12.13.5) 



La puissance oleohydraulique produite vaut le produit du debit par la pression de refoulement 
et compte tenu du rendement hydromecanique de la pompe, cette puissance se trouve par : 

P p =V pPp —. (12.13.6) 

Pp 

Le debit adopte pour la pompe d’alimentation est habituellement superieur a la valeur 
minimale calculee, le surplus passant dans le limiteur de pression monte en derivation sur la 
conduite de refoulement. 



12.4.6 PERTES DANS LE PALIER 

Les pertes dans le coussinet du palier hydrostatique proviennent du cisaillement de la cou- 
che fluide engendre par le deplacement de l’arbre dans le coussinet et l’effet de l'ecoulement 
provoque par la difference de pression entre les poches. Nous devons distinguer les pertes 
dans les seuils lateraux et les pertes dans les seuils lisses tangentiels places entre les poches du 
palier. 

12.4.6.1 PERTES DANS LES SEUILS LATERAUX 

En partant de la relation des fluides newtoniens, nous pouvons ecrire la valeur de la 
contrainte tangentielle de cisaillement calculee pour une hauteur moyenne de fente /? mvp , par : 

X-Bv V u / /?mvpj- 
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La force de cisaillement se repartit sur l'aire de la surface laterale : A\ = n D (B - b)/2n et la 
vitesse circonferentielle vaut : v u = co d/2 ~ co D/2. Finalement, cette force se trouve par : 

co D r| v nD B-b 



F «,=- 



2 h 



(12.14.1) 



mvpj 



Chaque poche possede deux seuils lateraux de surface A\. 



12.4.6.2 PERTES DANS LES SEUILS LISSES ENTRE LES POCHES 

Les pertes sur les seuils centraux sont de deux natures : celles provoquees par le depla- 
cement de l'arbre et cedes dues a l'ecoulement engendre par la difference de pression. 

1. Pertes dues a la rotation de l'arbre 

L'aire de la section mouillee, lors du passage du fluide sur le seuil de separation entre deux 
poches vaut : ^4 seu ii = 7t D (1 - k) b / n et la contrainte de cisaillement : Xj = rj v v u //? nwj . La force 
de cisaillement se trouve par : 

coD r) v nD 



F = 

wj 2 



Vvpj n 



■b{ 1-k). 



(12.14.2) 



Cette relation presuppose une epaisseur de la couche fluide constante, moyenne des 
epaisseurs, sur toute la profondeur du seuil. 

2. Pertes dues a la difference de pression entre les poches 

La poussee sur la couche dquide placee entre l’arbre et le seuil se trouve par : 

E’Apsj = b h mv j (pyi -pf (12.14.3) 

Cette poussee tangentiede se repartit sur les deux parois de l'arbre et du coussinet. Chaque 
paroi subit ainsi une force dont la valeur est calculable par : 



F LApj 0,5 / 7 Apsj 0,5 b h mv j {pyx - P \ ) - 



(12.14.4) 



Cette force est supposee agir dans le merne sens que la vitesse relative de l'arbre par rapport 
au coussinet. 

3. Pertes total es 

La perte totale pour un seuil central est egale a la somine des deux pertes, compte tenu des 
hypotheses introduites dans la mise en equation. Nous avons suppose un ecoulement selon 
figure 12.15, ce qui produit une force /fAm dans le sens inverse des autres forces tangentiedes 
de cisaillement, opposees au mouvement de l’arbre. 

Fj= 2Ftij + Ftyj-F t Apj. (12.14.5) 

Le sens de ces forces est done oppose a la vitesse relative de l’arbre. 



12.4.6.3 PERTES TOTALES POUR LE COUSSINET 

Pour le coussinet complet a n poches, la force tangentiede resultante provoquee par la 
viscosite du lubrifiant en ecoulement dans les seuils est donnee par l'expression : 

=2A =t. 2F , l , + f» + F^, (12.14.6) 

j=l j=l 

En introduisant la notion de coefficient de frottement equivalent p e , la relation de frottement 
selon la loi de Coulomb, le coefficient de frottement dans le palier se trouve par : 
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Be = 



F, 



t totale 



F 



(12.14.7) 



Finalement, la puissance perdue dans le coussinet du palier hydrostatique se determine par 
l’expression : 



p = F 

1 fr 1 t totale 



coF ^ coF 

= p , e F_ . 

'•n r e r r \ 



(12.14.8) 



II serait possible d’ajouter a cette puissance perdue par "frottement" celle de la pompe afin 
de comparer entierement ce palier avec les autres types hydrostatiques. 



12.4.7 METHODE DE CALCUL D'UN PALIER HYDROSTATIQUE 

En resume, le calcul du palier hydrostatique a plusieurs poches, separees par des seuils 
lisses sans canaux d’evacuation, part de revaluation de l'excentricite relative de l'arbre par 
rapport au coussinet et de la frequence de rotation. Toutes les dimensions geometriques etant 
choisies, la pression d’alimentation de la pompe et la viscosite du lubrifiant connues, il faut 
trouver : 

1 . l’excentricite relative de l’arbre : £ = e/s = e/Ar; 

2. Tangle Op entre la ligne d’action de la force et l'axe Ox de reference du coussinet; 

3. les angles de positionnement de tous les seuils a partir de Tangle <f>o passant par le milieu 
du seuil 1 de la premiere poche; 

4. les hauteurs moyennes et les hauteurs cubiques du film visqueux sur le pourtour de 
chacune des poches ; 

5. les coefficients et les constantes du systeme d’equations lineaires exprimant la 
conservation du debit dans chaque poche : 

les coefficients des pressions inconnues : Cy, 

les constantes du second membre : b,; 

6. la solution du systeme d’equations lineaires et le controle de la pression dans chacune des 
poches du coussinet; 

7. les poussees partielles et totale sur l’arbre en module et direction; 

8. le debit total de fluide necessaire au fonctionnement correct du coussinet, compte tenu du 
domaine de variation de la charge et de la frequence de rotation; 

9. les pertes dans le coussinet, la puissance a produire pour entrainer la pompe 
d’alimentation, le couple a prevoir sur l'arbre et eventuellement le coefficient de frottement 
equivalent ; 

10. Toptimisation des dimensions geometriques, du choix du lubrifiant de telle maniere que les 
pertes soient les plus faibles possible. 

Comine toutes ces operations sont relativement longues, il est avantageux de prevoir un calcul 
numerique informatise de ces diverses grandeurs. 



12.4.8 APPLICATION DES ELEMENTS HYDROSTATIQUES 

Pour obtenir des conditions optimales et acceptables de fonctionnement, il faut choisir des 
dimensions pour les resistances d’entree en fonction de Tintensite et de la direction de la 
charge radiale. L'experience a demontre qu'il faut atteindre les conditions suivantes : 

- rapport geometrique B/D : (3 = 0,8 a 1,0 , 

- rapport des longueurs : k = 0,7 a 0,9 , 
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- chute de pression dans les resistances : de 10% a 50% de la pression de la pompe, 

- charge nominale provoquant une excentricite relative comprise entre 50% a 70% de 8, 

- vitesse de glissement de l'arbre : au maximum 20 m/s , 

- rigidite du palier : bonne a tres bonne si la pression d’alimentation est superieure a 80 bar. 

Le circuit d’alimentation de la butee, du patin ou du palier hydrostatique doit comporter tous 
les organes pennettant d’eviter une panne dans la circulation du fluide porteur vers le palier. 

Ces elements sont : le reservoir de fluide, la pompe volumetrique avec son rnoteur, le limiteur 
de pression, les divers fibres, le clapet anti-retour, un manometre, un accumulateur pour 
assurer le service momentane lors d’une panne, etc.. 




Figure 12.17 Verin d'une machine d'essai place sur un appui spherique hydrostatique (FAG) 

La figure 12.17 represente l'un des quatre verins d’une machine d’essai constitue par un piston 
lisse coulissant dans un cylindre, l’etancheite entre ces deux elements etant assuree par 
l’ecoulement du fluide visqueux entre les deux parois cylindriques. Pour eliminer le plus 
possible les pertes, le cylindre est anitne en rotation lente par un reducteur a vis sans fin de 
telle maniere que le deplacement du piston s'effectue en mouvement louvoyant. Le cylindre 
est appuye sur une butee hydrostatique de fonne spherique afin de compenser les erreurs de 
montage ou provoquees par la deformation mecanique des pieces sous charge. Les 
caracteristiques donnees par le fabricant sont : Force axiale : 4000 kN , rayons de la butee : 
interieur 289 mm, exterieur 381 mm, debit de la pompe 25 1/min, pression d’alimentation 1 14 
bar, viscosite 0,05 N s/m 2 . 

Remarques supplementaires : dans les paliers hydrostatiques, le fluide peut etre un liquide 
ou un gaz. Le comportement thermo-hydrostatique tient coinpte de l’echauffement du fluide. 
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12.4.9 EXEMPLE DE CALCUL D'UN PALIER HYDROSTATIQUE 

Soit a determiner les conditions de fonctionnement a prevoir pour un palier devant 
supporter une charge de 12 500 N a la frequence de rotation de 24 t/s. La pompe 
d'alimentation peut produire une pression relative de 80 bar, le rendement hydromecanique 
vaut 90%, et la pression ambiante absolue est pratiquement 1 bar. La solution consiste a 
etudier deux versions : 

Version 1 : tous les capillaires ont les memes dimensions, 

Version 2 : les capillaires sont de dimensions differentes et adaptes a la direction de la 
charge. 



12.4.9.1 DIMENSIONS GEOMETRIQUES ADOPTEES 



Ces dimensions sont : 

- diametre nominal de l'arbre : 

- jeu relatif : 

- largeur du coussinet : 

- nombre de poches : 

- largeur des poches : 

- longueur du seuil tangentiel: 

- pas entre deux poches : 

- longueur d'arc de la poche : 

- jeu relatif et radial : 

- rapport geometrique : 

- position angulaire du seuil 1 : 



d = 80 mm 
\|/= 1%0 

R = 60mm — > p moy = 12500 N/4800 mm 2 = 2,6 N/mm 2 

77 = 4 

b = 40 mm 
/ = 1 0 mm 

L — k D/n = 62,832 mm 
l p = 52,832 mm 

\|/ = 1 %o j T = 0,04 mm 

(3 = B/D = 0,75 k = lp/L = 0,84 1 

O 0 = 45° 



Capillaires : Position Version 1 Version 2 



- poche 1 : 


SO 

o 

o 


dci 


1 mm 


/cl 


150 mm 


del 


1 mm 


/cl 


= 300 mm 


- poche 2 : 


180° 


d C 2 = 


1 mm 


hi = 


150 mm 


d c i “ 


1 mm 


hi 


= 200 mm 


- poche 3 : 


270° 


d c 3 = 


1 mm 


/c3 = 


150 mm 


dc 3 — 


1 mm 


hi 


= 100 mm 


- poche 4 : 


360° 


d c 4 


1 mm 


/c4 — 


150 mm 


d c 4 


1 mm 


/c4 


= 200 mm 



12.4.9.2 CARACTERISTIQUES DU FLUIDE 

Le fluide est une huile minerale de lubrification ISO-VG 46. 



Les proprietes connues sont : 

- Temperature de reference 40°C : 

- Temperature de definition 100°C 

- Masse volumique a 15°C 

- Temperature de calcul du palier 

Viscosite cinematique 
Masse volumique 
Chaleur massique 
Ordonnee a l'origine 
Pente de la droite 



v 40 = 46 mm 2 /s 
v ioo = 6,7 mm 2 /s 



viscosite cinematique 
viscosite cinematique 
p 15 = 0,88 kg/dm 3 

^caicui = 45°C (valeur admise pour le calcul) 

ri V 45 = 0.0318 Ns/m 2 

p45 = 0.863 kg/dm 3 

C 45 = 1706.8 J/kg*K 

n = 9.421 

m = -3.686 



12.4.9.3 CARACTERISTIQUES AU REPOS AVEC CHARGE RADIALE 

Sans charge et frequence de rotation, l'arbre doit se trouver parfaitement centre dans le coussinet, 
le jeu radial restant constant. Cette position est facilement calculable car les resistances des capillaires 
et des seuils peuvent se trouver aisement. Le deplacement s'effectue verticalement vers le bas sous 
l'angle O e = 210°. 

1 . Resistances 

Capillaires : R el =R c2 = R ci = R c4 = 128 0,0318 0,15 / (jt. 0,0014) = 1.9435 10 11 , 
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1 seuil lateral : R sll = . . . = i? sl4 = 12 0,0318 0,01 / (0,062832 0,043 1 O' 9 ) = 9,4896 10 11 , 

2 seuils lateraux : i? s m = 0.5 R sU = 4,7448 10 11 ; R c j + R %[} i = 6,6883 10 11 . 

2. Repartition des pressions 

Chute de pression totale : A p tot = 80 bar = 8 1 0 6 Pa, 

Chute de pression dans les capaillaires : Ap c = 8 10 6 1.9435/6,6883 = 2,3247 10 6 Pa, 

Chute de pression dans les seuils : A p s = 8 10 6 4.7448/6,6883 = 5,6753 10 6 Pa. 

3. Repartition des pressions avec excentricite relative croissante entre 0 et 1,0 

Le tableau donne le resultat de revaluation, les pressions etant des pressions absolues en bar. 
Sous la charge radiale nominale de 12 500 N, la pression absolue en bar dans les poches est : 
Poche 1 : 34,228 Poche 2 : 49,453 Poche 3 : 78,419 Poche 4 : 49,453 

Excentricite : relative £ = 0,7101 absolue : e = 0,0284 mm 

Debits de la pompe : par poche : Vj = 11,97 cmVs total : V= 47,88 cm 3 /s = 2,87 1/min. 



Valeur des pressions absolues en bar et des forces en N en fonction d'epsilon 

Frequence de rotation : 0 t/s 



No 


Eps £ 


Poche 1 


Poche 2 


Poche 3 


Poche 4 


Force 


Angle 


0 


0.00 


57.754 


57.754 


57.754 


57.754 


0.0 


? . ? ? ° 


1 


0.20 


50.338 


56.967 


65.145 


56.967 


4188.1 


270.00° 


2 


0.40 


43.424 


54.761 


71.704 


54.761 


7998 . 8 


270.00° 


3 


0.60 


37.265 


51.517 


76.602 


51.517 


11126.0 


270.00° 


4 


0.80 


31 . 932 


47 . 684 


79.452 


47 . 684 


13440.7 


270.00° 


5 


1.00 


27.393 


43.630 


80.610 


43.630 


15052.0 


270.00° 




Excentricite relative e 




Figure 12.18 Comportement du palier radial hydrostatique : F = F( s) et F = F(ex p) 



12.4.9.4 COMPORTEMENT DU PALIER EN ROTATION 



Le calcul du palier hydrostatique sous la charge de F= 12 500 N et la frequence de rotation n = 24 
t/s donne les resultats suivants : 

- Position angulaire de l'excentricite : O e = 281.5° 

- Sous la charge radiale nominale de 12 500 N, la pression absolue en bar dans les poches est : 

Poche 1 : 34,892 Poche 2 : 49,819 Poche 3 : 79,085 Poche 4 : 49,776 

Variante 1 Variante 2 



- Excentricites : 

- Pompe : 

- Pertes par cisaillement : 

- Pertes totales : 



£= 0,6743 e = 0,0270 mm e = 0,4414 e = 0,0177 mm 
V P = 3,41 Pmin P ? = 505 W V P = 2,58 Pmin F P = 382 W 
Pc = 3,3 %o Pfr = 25 1 W p e = 2,8%0 R fr = 213W 
Aotaie = 756 W P totale = 595 W 



En prevoyant d’autres variantes, il est encore possible de ditninuer les pertes dans le palier. Le 
tableau ci-dessous donne les pressions et forces en fonction de l’excentricite relative. 



- 2 . 120 - 





12. Butees et paliers hydrostatiques 



Valeur des pressions absolues en bar et des forces en N en fonction d'epsilon 

Frequence de rotation : 24 t/s 



No 


Eps 8 


Poche 1 


Poche 2 


Poche 3 


Poche 4 


Force 


Angle 


0 


0.00 


57.754 


57.754 


57.754 


57.754 


0.0 


99 9 9 


1 


0.10 


53.935 


57.570 


61.590 


57.520 


2165.3 


269.62 


2 


0.20 


50.206 


56.976 


65.355 


56.883 


4284 . 6 


269.65 


3 


0.30 


46.619 


56.000 


68.940 


55.877 


6313.5 


269.69 


4 


0.40 


43.208 


54 . 685 


72.237 


54.554 


8210.7 


269.74 


5 


0.50 


39.994 


53.089 


75.144 


52 . 972 


9941 . 9 


269.81 


6 


0.60 


36.988 


51.274 


77.588 


51 .192 


11483.4 


269.88 


7 


0.70 


34 .194 


49.300 


79.539 


49.273 


12825.3 


269.97 


8 


0.80 


31 . 609 


47.226 


81.011 


47.264 


13972 . 9 


270.04 


9 


0.90 


29.226 


45.101 


82.069 


45.206 


14946.3 


270.11 


10 


1.00 


27.034 


42 . 965 


82 .815 


43.129 


15777.3 


270.17 



12.4.9.5 COMPORTEMENT DU PAL1ER AVEC DES CAPILLAIRES ADAPTES 



Le calcul du comportement du palier hydrostatique avec des capillaires adaptes a la charge 
comporte aussi la recherche de la temperature d’equilibre. Ce calcul a ete effectue au moyen d’un 
logiciel informatique, car la temperature d’equilibre a necessite 26 iterations dans lesquelles les 
caracteristiques du lubrifiant ont ete modifiees a chaque pas. 



1. Rappel des dimensions des capillaires 



Poche No 


Diametre dc 


Longueur lc 


Angle 


1 


1.00 


300.00 


90.00 


2 


1.00 


200.00 


180.00 


3 


1.00 


100.00 


270.00 


4 


1.00 


200.00 


360.00 



2. Valeurs au point d’equilibre thermique 



Conditions ambiantes 
Temperature ambiante 
Aire exterieure du carter 
Coefficient de transmission de chaleur 
Vitesse de Fair sur le carter 
Temperature du fluide a l’entree 

3. Calcul thermique 
Nombre d’ iterations 
Temperature d’equilibre 
Valeur des puissances 
Evacuee par le carter et l’huile 
Frottement sur l’arbre 
Alimentation de la pompe 



20°C 
0,20 m 2 

alpha = 21,7 W/m 2 K 
1,50 m/s 
30,0°C 

26 

39,58°C 

570,6 W 

269.3 W 

300.3 M 



4. Comportement sous la force nominale 



Force radiale minimale 0,0 N 

Force radiale maximale 15400,5 N 

Position angulaire de la force 270,0° 

Force radiale calculee 12499,9 N 

Excentricite relative 0,437 

Excentricite de l’arbre 0,017 mm 

Flauteur minimale du film 0,023 mm 



Caracteristique du lubrifiant a la temperature d’equilibre 
Temperature de calcul 39,6° 

Viscosite dynamique de l’huile 0,0404 Ns/m 2 

Masse volumique 0,862 kg/dm 3 
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1736,9 J/kgK 



Chaleur massique 



5. Portance en fonction de I’excentricite 



No 


Excentricite 


0 


0.000 


1 


0.100 


2 


0.200 


3 


0.300 


4 


0.400 


5 


0.500 


6 


0.600 


7 


0.700 


8 


0.800 


9 


0.900 


10 


1.000 


6. Pression et debit de la pompe 



Pression absolue 

Poche 1 : 31.7275 bar, Poche 2 : 52.7146 bar, 
Debit dans les poches 

Poche 1 : 9,980 cm 3 /s, Poche 2 : 8,594 cm 3 /s, 

Pression relative de la pompe 

Pression absolue ambiante 

Rendement hydromecanique 

Debit total de la pompe 

Puissance absorbee 

7. Pertes dans le palier 
Forces tangentielles 

Poche 1 : 6,2 N, Poche 2 : 1 1,7 N, Poche 3 : 
Puissance perdue dans le coussinet 
Coefficient de frottement equivalent 



Force 


Angle 


4458 . 


. 98 


270 


.00 


6535. 


.43 


264 


. 15 


8501 . 


.41 


261 


. 10 


10313. 


. 89 


259 


.20 


11948 . 


. 62 


257 


. 91 


13391 . 


. 80 


256 


. 97 


14639. 


.05 


256 


.27 


15695. 


.46 


255 


.74 


16575. 


.21 


255 


.35 


17300. 


.31 


255 


.06 


17898 . 


.74 


254 


. 87 


Poche 3 : 


: 74.8787 bar, 


Poche 4 


: 43.1713 bar. 


Poche 3 : 


3,720 cm 3 /s, 


Poche 4 : 


1 1,493 cm 3 /s. 



80.0 bar 
1,0 bar 

90.0 % 
33,79 cm 3 /s 
300,3 W 



17,4 N, Poche 4 : 9,4 N, Totale 44,7 N. 
269,3 W 
3,6 %o. 
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CHAPITRE 13 



BUTEES ET PALIERS HYDRODYNAMIQUES 



Ce chapitre traite les butees, les guidages et les paliers radiaux utilisant la portance 
hydrodynamique des fluides visqueux. Les elements traites sont les suivants : 

1 . Butees hydrodynamiques a une pente, 

2. Butees hydrodynamiques a plusieurs pentes, 

3. Paliers radiaux hydrodynamiques sous charge statique, 

4. Paliers radiaux hydrodynamiques multilobes, 

5. Paliers radiaux hydrodynamiques a douille flottante, 

6. Paliers radiaux hydrodynamiques sous charge dynamique. 

Indiquons immediatement que tous les problemes intervenant dans le comportement des 
butees et des paliers ne sont pas encore resolus a l’heure actuelle. Les ouvrages specialises et 
les articles techniques traitent plus en detail les possibility de calcul. 



13.1 BUTEES HYDRODYNAMIQUES A PENTE UNIQUE 

L'expose du calcul des paliers en regime hydrodynamique a ete traite d'une maniere 
generale au sous-chapitre 11.3. Les butees hydrodynamiques se rencontrent dans les turbo- 
machines a axes vertical ou horizontal. Dans les pompes et turbines hydrauliques a axe 
vertical, la butee doit supporter non seulement le poids de la machine mais aussi les poussees 
sur les roues a aubes. Dans les machines a axe horizontal, la butee assure la retenue axiale de 
la machine. La butee hydrodynamique est caracterisee par une serie de patins pouvant 
basculer autour d’un point fixe et supportant la charge axiale par l'intennediaire d’un film 
porteur. Les pertes, engendrees par les conditions hydrauliques de formation du film, sont 
generalement faibles et l'usure des pieces devient pratiquement negligeable en service. 
Comine l’energie perdue est transfonnee en chaleur, le refroidissement du fluide est obtenu 
soit par la circulation d’eau dans un serpentin place dans le carter de la butee fonnant bac a 
fluide, soit par circulation du fluide chaud vers l’exterieur. La circulation du fluide est assuree 
par une ou plusieurs pompes commandees par la machine elle-meme ou par moteur externe. 

13.1.1 GRANDEURS FONDAMENTALES 

Le nombre de patins de la butee depend des conditions imposees par l’implantation de cet 
element. Pour les machines a axes vertical, les constructeurs prevoient habituellement 8 a 12 
patins tandis que dans les machines a axe horizontal, 16 a 24 patins sont montes en cercle 
suivant le rapport entre les diametres interieur et exterieur. Les dimensions geometriques 
principales sont definies par les grandeurs suivantes : 

B largeur du patin dans le sens radial, 

L longueur du patin dans le sens circonferentiel, 

d e diametre exterieur de la butee, 

d ] diametre interieur de la butee, 

d diametre moyen de la butee, 

z nombre de patins, 

L p pas entre deux patins, 
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<£> p pas angulaire entre deux patins, 

0[ angle de longueur de patin : Oj = L / (72 d), 

(3 rapport geometriques : (3 = B/L , compris entre 0,7 et 1,5, 
(p facteur de remplissage. 

Le diametre rnoyen sur les patins se definit par : 

d = /i ( d\ + d e ), 



(13.1.1) 



la longueur du patin se defmissant par la longueur de Fare de cercle sur la circonference 
moyenne. Dans la rnise en equation, le patin est suppose de fonne rectangulaire bien que sa 
forme exacte soit un segment annulaire. Cornine tous les patins doivent presenter un espace 
circonferentiel entre deux patins successifs a fin d'assurer l’entree et la sortie du lubrifiant sur 
les surfaces en charge, le pas angulaire entre deux patins peut se donner par l’expression : 



L = = ® ± 
p z p 2 ' 



et le facteur de remplissage par : 



nd n(d e +d i ) 



(13.1.2) 



(13.1.3) 



L'aire projetee ou to tale des patins plans est trouvee par : A = z B L et la pression moyenne est 
egale a la force axiale F a divisee par cette aire, soit : 



P mov = P = 



(13.1.4) 



moy zBL tup dB 

Cette expression suppose que tous les patins formant la butee supportent exactement la meme 
charge axiale partielle. La puissance perdue entre les patins et le pivot vaut : 

Pfr = Mfr • co = |Ue F a v u , (13.1.5) 



avec : v u = w dll vitesse de glissement sur le diametre rnoyen, 
co = 2 7i n vitesse angulaire, 
p e coefficient de frottement equivalent. 

Le coefficient de frottement equivalent depend de la geometrie de la butee, de la 
caracteristique du fluide porteur et des conditions d’ecoulement entre les patins et le pivot. 




Figure 13.1 Dimensions generates de la butee ou guidage hydrodynamique a patins 
Patin d'une butee hydrodynamique pour machine hydraulique (conception ACMV) 
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13.1.2 PORTANCE D'UN PATIN 



L'equation differentielle aux derivees partielles de Reynolds ne peut pas se resoudre dans 
le cas de l’ecoulement bidimensionnel existant entre les patins et le pivot. Les relations 
developpees sous 11.3 sont valables seulement pour un patin infmiment large, ce qui ne 
correspond pas du tout au patin reel d'une butee ou d’un guidage. Cette equation est : 



_d_ 

dx 



/t 3 •— 

dx 



+ - 



d_ 

dy 



h 3 ■ — 

dy 



dh 

= -6r| v v— . 

dx 



(11.7.2) 



13.1.2.1 SOLUTION APPROXIMATIVE DE LA PORTANCE 

Pour tenir compte des conditions reelles d’ecoulement du fluide et de la formation de la 
pression trouvees a partir de cette equation differentielle, plusieurs auteurs ont propose 
d’etendre les resultats du patin infiniment large en corrigeant les resultats trouves 
precedemment. Michell, Muskat, Morgan, Meres et Frossel ont donne des solutions 
analytiques en supposant la viscosite du fluide constante. Les solutions comprennent des 
doubles series dont les membres sont des produits de fonctions trigonometriques et de Bessel. 
Les resultats de ces recherches sont peu utilisables dans la pratique courante. 

Les solutions approximatives partent d’hypotheses simplificatriccs en supposant que la 
repartition de la pression dans le sens de l’ecoulement suit la loi trouvee pour le patin 
infiniment large, a une constante pres. 

1 . Solution avec repartition sinusoidale 

Giimbel a admis une repartition selon une fonction cosinusoldale de la pression dans la 
direction perpendiculaire au glissement. Les facteurs de proportionnalite ont ete trouves a 
partir de la conservation des debits. 

2. Solution avec repartition polynomial e 

Schiebel a admis une repartition selon une fonction polynomial de la pression dans la 
direction perpendiculaire au glissement. Les exposants de la loi polynomiale ont ete 
determines de telle maniere que la difference entre la solution exacte et la solution 
approximative devienne minimale. 

La colline des pressions pour ces deux hypotheses prend la forme representee sur la figure 
13.2. 




Figure 13.2 Collines des pressions : repartition transversale : a gauche sinusoidale, 

a droite polynomiale 
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13.1.2.2 SOLUTION NUMERIQUE DE L'EQUATION DIFFERENTIELLE 



Jakobsson et Floberg ont utilise la methode des differences pour resoudre l’equation 
differentielle de Reynolds, cette derniere pouvant s'ecrire, au rnoyen de differences, sous la 
forme approximative : 



A 

Ax 



f 

/z 3 

V 



A p 3 

Ax J 



+ 




AH 



A p 3 



6l lvU 



Ah 

Ax 



(13.2.1) 



Cette methode consiste a decomposer la surface du patin, pour un rapport geometrique (3 
connu, pour une pente supposee constante et une epaisseur minimale du fluide, en un certain 
nombre de surfaces rectangulaires ou carrees. L'equation aux differences linies est posee en 
chacun des angles des surfaces composantes, la pression regnant en ces divers points etant 
l'inconnue. La pression sur le pourtour du patin est egale a la pression ambiante. La rnise en 
equation de toute la surface se traduit par un systeme d’equations lineaires dont la solution 
exprime la pression engendree dans chacun des angles des surfaces composantes. En calculant 
les poussees partielles sur chacune des surfaces et en sommant ces forces, il est possible de 
trouver la portance du patin. La methode peut encore s’ameliorer en recherchant le 
comportement d'un element de surface au moyen des methodes propres aux elements finis. 



13.1.3 PATIN A PENTE CONSTANTE DE LARGEUR FINIE 



La methode simple de calcul, pour le patin a pente constante de largeur finie, consiste a 
introduire les relations developpees par Schiebel. La pente du patin, toujours tres faible, se 
trouve par : tana = (hi - h 0 )/L. 



13.1.3.1 PORTANCE ET PRESSION MOYENNE 



D'apres Schiebel, la portance d’un patin hydrodynamique de largeur B, longueur L, peut 
s'exprimer en fonction de la portance du patin infiniment large par : 

(13.2.2) 



F.-U 



\2 • 



6 1 + a{LIB)- 

avec : F <» portance du patin infiniment large, 

a facteur de correction de la butee de largeur finie. 

Pour une geometrie determinee de la fente, le facteur de correction a peut se trouver en 
fonction du rapport m ' = 1/m = ho/(h\ - ho) par : 



a = 



10 



(l + 2m') 2 



m'+m' 7 ) +- 



l-2(m'+m' 2 ) 



12 



(l + 2m')-ln ^-*-^-2 
m' 



(13.2.3) 



La pression moyenne p moy sur le patin peut alors se calculer a partir des expressions trouvees 
pour le patin infiniment large, soit : 



P moy =P = 



^_ 5l l V v u £ 



1 



K 



1 + a{LIB)~ 



■ m ' 



In 



1 + m’ 



m 



1 + 2m' 



(13.2.4) 



La grandeur de la pression moyenne sous forme d'une grandeur adimensionnelle se donne par 
le rapport : 



Pmoy ho / (T| v V u L), 
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est representee sur la figure 13.3 en fonction du rapport des fentes in 

Comme la pression moyenne est le quotient de la force appliquee par l’aire de la surface de 
glissement du patin, les courbes de la figure permettent de trouver tres rapidement la portance 
de cet element. Les conditions de portance maximale sont atteintes pratiquement pour un 
rapport m' = 0,8 independamment du rapport geometrique (3 = B/L. Pour d’autres conditions 
de fonctionnement, la portance baisse par suite d’ecoulements lateraux importants. 






Decoupage de la surface 
en surfaces partielles 



r igure 



13.1.3.2 EPAISSEUR MINIMALE DU FILM 



Les conditions optimales de fonctionnement dependent essentiellement de l’epaisseur 
minimale ho et de la difference d’epaisseur hi - ho sur la longueur L du patin. En partant du 
rapport propose, il est possible d’ecrire : 



r = 

'-'FB 



Ph o 

fiv V u L 



= constante. 



(13.3.1) 



pour un rapport geometrique (3 = B/L donne et un rapport in' = h(J(h\-ho) connu. Dcsignons 
par Cfb cette constante visible sur la figure et determinons l’epaisseur minimale de la couche 
de fluide par : 



K = 



{ 



^FBfiv V u Z B L 



F 



(13.3.2) 



Controle supplementaire : la hauteur minimale recommandee par l’experience vaut : 



ho > 10’ 5 ' (5 d [m]) 0,5 . 



Pour un rapport (3 = 1,0 et pour m'= 0,8 , la figure 13.3 permet de trouver : Cfb ~ 0,07. Cette 
relation fixe l’epaisseur minimale du film fluide si toutes les autres dimensions sont connues, 
en particulier si la viscosite est donnee. L’epaisseur minimale etant trouvee, l’epaisseur 
maximale se determine a partir du rapport m = Urn 'par : 

h = (1 + m) ho = (1 + 1/m') ho. (13.3.3) 

La pente constante du patin se calcule par : 
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tana = (hi - ho)/L. 



(13.3.4) 



Cette pente est obtenue soit par usinage sur les petites butees a surfaces inclinees, soit par 
deformation ou pivotement du patin autour de son point ou de sa ligne d’appui. Dans ce cas, le 
point ou la ligne de pivotement doit se trouver sur la ligne d’action de la poussee resultante. 
La position approximative de ce point peut se calculer de la maniere suivante : comine 
l'expression de la pression p(x,y ) n’est pas donnee dans cet expose, nous pouvons admettre 
une repartition transversale de la pression semblable dans toute section plane verticale 
parallele au plan Oxy. 

La sornine des moments statiques des poussees elementaires par rapport a l'axe O y doit etre 
egale au produit de la distance au centre de poussee par la force normale F n = F a , soit x n F a . 
En introduisant l’expression de la pression /? B =~ en fonction du rapport q = x/L et de m\ 
l’egalite suivante doit etre vendee : 

r x=L m' 2 (l-x/L)(x/L) — ' ~~' 2 



x=L m! (l- x / L)(x / L) 



r x=L m u-i/Liii/Li r 

^ I QJC — I jv 

" ( 1 + 2 /«' ) (ni +x / L ) ( 1 + 2 m') (/«' +x / L ) 



d*. 



(13.3.5) 



l’abscisse x n se trouvant au centre de gravite de la colline de pression definie par p(x,y). 
13.1.3.3 PERTES SUR LE PATIN ET COEFFICIENT DE FROTTEMENT 

Le coefficient de frottement equivalent |l e pour un patin de largeur finie peut se trouver 
par la relation proposee par Vogelpohl [2.59] : 

riv v u 4/ «' 



Pe = 



P m0 y K 1 + 2/ »’ 



(l + 2/u’)ln^^--l,5 



111 



(13.4.1) 



Si l'on tient compte de l'expression de la pression moyenne selon relation (13.2.4), apres 
simplification, le coefficient de frottement equivalent se calcule simplement par : 

(l + 2 /«’) ln[(l + m' ) / / «'] -1,5 



Pc = 



5 (L / h 0 ) m'/U + a {L / BY ■ {(l + 2 m') ln[(l + m') / m'] - 1} ’ 



(13.4.2) 



Le coefficient de frottement depend egalement des rapports L/B des cotes du patin et de Llho. 
Pour rendre la representation du coefficient de frottement independante des grandeurs 
particulieres de la butee, introduisons le facteur de frottement equivalent defini par : 

Qe = Pe 1 p L/(r lv V u )}°’ 5 , 

voir la figure 13.4. 

Ce facteur est minimal pour un rapport m' = 0,4 a 0,6 suivant le rapport [3. Attention : pour 
extraire le coefficient de frottement equivalent de la figure 13.4, il faut tenir compte de l’ex- 
pression du coefficient de frottement equivalent defini par : 



C„ 



Pe = 



| fiv V u 


1 1 4 m' 


I Pmoy L 


^C PB 1 + 2 m' _ 



(l + 2m')ln^— ^ — 1,5 



m 



(13.4.3) 



En supposant des charges egales sur tous les patins, la puissance perdue dans la butee se 
trouve a partir du coefficient de frottement equivalent, de la force axiale et de la vitesse 
circonferentielle moyenne de glissement par : 



P fr Pe Ea V u \X e F a CD d/2.. 



(13.4.4) 
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Figure 13.4 Facteur C^e du coefficient de ffottement equivalent en fonction de m' pour divers [1 

13.1.3.4 DEBIT DE FLUIDE ENTRE LES PATINS ET LE PIVOT 

En partant de l'expression du debit valable pour le patin inflniment large avec une fente 
d’entree B hi, une fente de sortie B ho, le debit total a prevoir pour la butee complete sera : 

(13.5.1) 

2 + m 

En supposant les pertes par cisaillement du fluide devant s'evacuer entierement par le fluide 
en circulation entre tous les patins et le pivot, l’elevation de temperature du fluide peut se 
trouver par : 

= , (13.5.2) 

Cp c but6e 

avec : C chaleur massique du fluide, 
p masse volumique du fluide. 

L'echauffement du patin et la deformation d’origine thermique et mecanique du patin 
modi (lent la forme de la fente. Cette modification est particulierement importante sur la 
surface de glissement des patins de grandes dimensions. Afin d'eviter ce gonflement, la 
difference de temperature entre l’exterieur et l'interieur ne devrait pas depasser 20 K. 

13.1.3.5 QUALITE DU CONTROLE DE LA BUTEE 

La methode de calcul proposee pour trouver les dimensions et les conditions de 
fonctionnement de la butee hydrodynamique est basee sur des relations proposees par divers 
auteurs. Les resultats correspondent assez bien avec la realite pour autant que les patins 
restent plans et que la viscosite du fluide soit parfaitement connue dans la zone sous pression. 
Ce dernier point est difficilement determinable manuellement car les caracteristiques du fluide 
varient rapidement en fonction de la temperature atteinte, temperature qui est une fonction 
directe des pertes et des conditions de transmission de l’energie calorifique. 

Generalement, le calcul part de la charge axiale F a , de la frequence de rotation et de la place a 
disposition. La pression moyenne introduite vaut environ : 
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Pm oy < 2,5 N/mnr, 

et la determination de l'aire de glissement s'effectue en supposant un facteur de remplissage : 

cp = 0,6 a 0,8 . 

Finalement, il est admis un rapport (3 = B/L ~ 1,0, le nombre de patins z , ce qui pennet de 
trouver les autres dimensions des patins. 

13.1.4 CALCUL D'UNE BUTEE SOUS CHARGE AXIALE VARIABLE 



La charge axiale sur la butee peut etre constante dans le cas de machines a marche 
reguliere ou elle peut devenir variable si la charge axiale varie en fonction du temps ou de la 
position angulaire du pivot. Si la charge augmente, l'epaisseur de fluide entre les patins et le 
pivot diminue, cette modification d’epaisseur engendrant une pression supplemental par 
l’ecrasement du film. L’equation differentielle de Reynolds decrit la formation de la pression 
dans le cas general (11.7.2). En appliquant le principe de superposition des effets et en 
admettant la Constance de la masse volumique du fluide, l’equation differentielle particuliere 
pour l'ecrasement du film s'ecrit, fonction du temps t : 



d r , 3 dp ' 5 f . 3 dp' dh 

dx ^ d x J dy y dy J dt 



(13.5.1) 



avec : p pression dependant des coordonnees x,y , 

h hauteur instantanee de la fente constante sur la largeur B a l’abscisse x , 
t temps. 

Sous l'effet de l'ecrasement du film sur une surface circulaire, la repartition de la pression 
devient parabolique. Pour une surface rectangulaire, sans possibility d’ecoulement transversal, 
la repartition de la pression est egalement parabolique. En supposant une repartition 
parabolique suivant la direction de l'axe O x , en integrant deux fois l’equation differentielle de 
Reynolds pour ce cas particulier et en introduisant les abscisses relatives X = x/L , avec 0,0 < 
X< 1,0 , la pression pour le patin infiniment large s'exprime par : 



6fi v v z L 2 



■(x-x 2 ). 



(13.5.2) 



avec : v z la vitesse d’approche de la surface du pivot par rapport a celle du patin. 

Pour une surface rectangulaire de largeur B finie, la repartition de la pression suivant la 
direction Oy est supposee aussi repartie paraboliquement. Cette hypothese correspond a celle 
de Giimbel et Everling. En adoptant un axe O x place au milieu de la largeur B, l’ordonnee 
relative d’un point selon Oy se definit par : Y= (0,5 + y)/B, avec 0,0 < Y < 1,0. La repartition 
de la pression due a l'ecrasement du film, sur une surface elementaire placee aux coordonnees 
(x. v), s'exprime par : 

=6k(X-X 2 )(Y-Y 2 ), (13.5.3) 

fiv V z L 

avec : k facteur de diminution de la pression : k = 6/(1 +(L/B)~). 

Le probleme de la butee hydrodynamique, equipee de patins incline a pente constante, 
soumise a 1’ecrasement du film avec une vitesse v z , a ete etudie par J. Fricke en partant des 
hypotheses citees. La portance du patin ou de la butee peut se trouver a nouveau par 
l’intermediaire du facteur de portance Cfb*v defini par : 
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C = =2k m 

FB * V n„ v, L 2 1 + 2 m' 



In— ^ — [l- 2(l + /«')1 -2 
l + /;z’ L V 



avec : m’ = h 0 /(hi-ho), 
et : 





(13.5.4) 



(13.5.5) 



Cette valeur est representee sur la figure 13.5 en fonction du rapport des fentes m ’ et du 
rapport des dimensions 1/(3 = L/B. Pour les patins mobiles autour d’un point ou d'une ligne, 
l'abscisse de ce point ou de cette ligne impose la position de la poussee resultante et 
finalcmcnt l’inclinaison de la surface. Cette inclinaison intervient alors simultanement dans le 
mouvement combine de glissement du pivot sur les patins et du mouvement a vitesse v z 
perpendiculaire. 



-J ice 1 




Figure 13.5 Repartition parabolique de la pression pendant l'ecrasement du film 
Coefficient de portance a l'ecrasement selon J. Fricke en fonction de 777 ' et 1/(3 = L/B 

En designant par F nu la poussee creee par le glissement du pivot a la vitesse v u et par F n e la 
poussee engendree par l’ecrasement du film, la portance totale de la butee est egale a : 

F n = F a = F nu + F n t. (13.5.6) 



13.1.5 EXEMPLE DE CONTROLE D'UNE BUTEE HYDRODYNAMIQUE 

Soit une butee hydrodynamique pour machine hydraulique a axe vertical devant supporter 
une charge axiale F a = 5 000 kN a la frequence de rotation n = 1,8 t/s. L'arbre vertical de la 
turbine presente un diametre de 950 mm. 

13.1.5.1 DIMENSIONS GEOMETRIQUES DE LA BUTEE 

Selon la place a disposition dans la machine hydraulique, le diametre minimal de la butee devrait 
etre plus grand que 1600 mm. Apres recherche de plusieurs variantes de conception, les grandeurs 
adoptees sont finalement : 

diametre moyen de la butee : d = 2200 mm, 

largeur du patin : B = 550 mm, 

longueur du patin : L = 550 mm, 

nombre de patins : z = 8, 

rapport geometrique : (3 = BID = 550/550 = 1,00, 

diametre interieur : d\ = 2200 mm - 550 mm = 1650 mm. 
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diametre exterieur : 
facteur de remplissage : 
frequence de rotation : 
vitesse angulaire : 
vitesse moyenne de glissement : 

pression moyenne : 



d Q = 2200 mm + 550 mm = 2750 mm, 
tp = 8 550 mm / (n 2200 mm) = 0,64. 
n = 1,8 t/s, 

co = 2 n 1,8 1/s = 1 1,31 rad/s, 
v u = co d ! 2 = 12,44 m/s. 

p moy = 5 000 000 N / (8 550 550 mm 2 ) = 2,066 N/mm 2 . 



13.1.5.2 CHOIX DU FLUIDE ET CONDITIONS DE TRANSFERT DE CHALEUR 

L'huile adoptee est une huile minerale de lubrification. Nous admettons pour simplifier les donnees 
les memes caracteristiques que l'huile pour le palier hydrostatique, soit une huile ISO-VG 46, voir 
chapitre 12. L'huile en circulation vers l'exterieur passe dans un refroidisseur de telle sorte que la 
temperature d'entree dans le bac contenant la butee est 30°C. La surface libre d'echange du bac est 
estimee a 15 m 2 , la temperature etant 25°C pour Fair circulant avec une vitesse de 1 m/s, le coefficient 
global de transmission de chaleur sur la paroi du bac a huile est admis a 1 9 W/nr K. 
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Figure 13.6 Butee hydrodynamique avec pivot et bac a huile (conception ACMV) 

13.1.5.3 TEMPERATURE DE FONCTIONNEMENT ET PERTES 

La recherche de la temperature d'equilibre est le point crucial de la solution. Le calcul manuel est 
excessivement laborieux si Ton tient compte de la variation des caracteristiques du fluide et du 
comportement des patins. Une premiere possibilite consiste a rechercher les pertes pour plusieurs 
temperatures et a interpoler dans la table des resultats. Trois calculs sont effectues aux temperatures : 



Temperature de controle 


45°C 


50°C 


55°C 


- masse volumique : 


0,863 


0,860 


0,857 kg/dm3, 


- viscosite cinematique : 


36,83 


29,92 


24,64 mnfVs 


- viscosite dynamique : 


0,0318 


0,0257 


0,0211 Pa.s 


- chaleur massique moyenne : 


1741 


1730 


1718 J/kg.K 


- facteur Cfb pour (3 = 1 et m ' = 0,4 : 


0,061 


0,061 


0,061 - - 


- epaisseur minimale du film ho : 


0,080 


0,072 


0,065 mm 


- epaisseur maximale du film h \ : 


0,281 


0,252 


0,228 mm 


- pente du patin a : 


1/2736 


1/3056 


1/3374 - - 
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- facteur de frottement C ue : 


2,7 


2,7 


2,7 


- coefficient de frottement : 


1,59 


1,43 


1,30 %o 


- puissance perdue dans la butee : 


98 898 


88 946 


80 860 W 


- debit dans la butee : 


3 405 


3 066 


2 767 cm 3 /s 


- puissance evacuee par le bac : 


5 700 


7 125 


8 550 W 


- puissance evacuee par l'huile : 


76 757 


91 232 


101 848 W 


- difference des puissances : 
produite - evacuee : 


16 441 


-9411 


-25 538 W 



13.1.5.4 POINT DE FONCTIONNEMENT 

Ce tableau de valeurs a trois temperatures differentes permet d'estimer la temperature d'equilibre 
en utilisant une interpolation lineaire entre 45°C et 50°C : 

Temperature finale : fi fina | e = 45°C + [16441/(16441+941 1)] 5°C = 48,2°C. 



Les grandeurs definitives sont : 




Temperatures : 


- d'equilibre 


48 °C 




- ambiante 


25 °C 




- d'entree du lubrifiant 


30 °C 


Fluide : 


- masse volumique 


0.861 kg/dm 3 




- viscosite cinematique 


32.5 mnfVs 




- viscosite dynamique 


0.028 Pa s 




- chaleur massique moyenne 


1734 J/kg 




- debit total de lubrifiant 


3,2 1/s 


Chaleur : 


- coefficient global alpha 


19,0 W/m2K 




- vitesse de fair sur la paroi 


1,0 m/s 


Puissances : 


- produite sur les patins 


93,3 kW 




- evacuee par le carter : 


6,6 kW 




- evacuee par l'huile : 


86,7 kW 


Patins : 


- hauteur minimale du film 


0,075 mm 




- hauteur maximale du film 


0,264 mm 




- coefficient de frottement 


0,0015 ou 1,5 %o 



Remarque : 

Ce calcul presuppose une quantite d'huile circulant entre les patins et le pivot exactement egale au 
debit d'huile passant dans l'echangeur de chaleur exterieur. 



13.2 BUTEES HYDRODYNAMIQUES A PLUSIEURS PENTES 

La plupart des butees hydrodynamiques des grandes machines sont equipees de patins a 
pente constante, la pente etant obtenue en soutenant le patin sur la ligne d’action de la poussee 
resultante. Ces butees peuvent supporter la charge axiale seulement dans un seul sens de 
rotation. Si la machine doit pouvoir inverser son sens de rotation, les patins doivent posseder 
une face inclinee pour chaque sens de glissement. L'inclinaison de la partie plane du patin 
correspond aux conditions optimales trouvees lors du calcul de la butee. II est possible de 
choisir d’autres fonnes de fente entre le pivot et le patin : patin a pente combinee avec seuil ou 
patin a deux seuils, patin a face botnbee selon une courbe definie. Plusieurs propositions dans 
ce sens sont a disposition des projeteurs de petites butees usinees. 

13.2.1 BUTEE AVEC PATINS A DEUX SEUILS 

La butee avec patins a deux seuils est constitute de deux parties planes paralleles separees 
par une marche. Ces deux surfaces sont egalement paralleles a la surface du pivot. En 
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supposant un patin infiniment large, la variation de la pression sur chacune des surfaces ne 
peut etre que lineaire car les relations developpees precedemment pour une surface oblique ne 
sont pas applicables a cette forme de film porteur. Toujours en admettant provisoirement un 
patin infiniment large, l’equation de Reynolds selon texte precedent pennet de trouver la 
valeur de la pression dans les deux domaines de part et d’autre du seuil, compte tenu du 
changement du sens du systeme de coordonnees dans la rnise en equation : 



pourO<x<Zi avec h = h\\ 



P = 6r | v v u 



^1 ^12 

hi 



X. 



(13.6.1) 



pour 0 <x <L 2 avec h = hi : 



P = 6r i v v u 



^2i fh 
' ^ 



x. 



(13.6.2) 



avec : 



_ h x h 2 ( f | h 2 + L 2 h x ) 
12 _ L, hi + L 2 hi 



(13.6.3) 



La portance du patin infiniment large, par unite de largeur, peut se trouver alors par : 

F „ = 3ti v v u iAi 2 (a-l) 

B (L 1 a + L- L 2 )hl 



avec : a = h\/h 2 . 

Les conditions optimales de portance sont atteintes lorsque : 

h\lh 2 = 1,87 et Zi/L 2 = 2,55. 




Figure 13.7 Patins a pente variable : avec deux seuils, avec pente et seuil 
Portance du patin avec pente et un seuil 

Le calcul de la portance du patin de largeur finie peut introduire la relation de Schiebel 
[2.43] dans l'estimation de la poussee resultante. II est egalement possible de trouver les forces 
de cisaillement du fluide, le debit dans les fentes et les pertes. 

13.2.2 BUTEE AVEC PATINS A UNE OU DEUX PENTES ET UN SEUIL 

Ce type de patin est utilise surtout dans les butees usinees de petites dimensions prevues 
pour un seul ou pour deux sens de rotation. La rnise en equation du comportement part 
egalement de patins infiniment larges, de l’equation differentielle de Reynolds appliquee dans 
une seule direction, de l’integration de cette equation sur le seuil, longueur L 2 , et sur la partie 
pentue, longueur L\. L’epaisseur du film a l’entree est hi, sur le seuil hi = ho. Les portances 
partielles par unite de largeur s’expriment par : 
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- sur le seuil : 



- sur la face pentue : - J2 - 
B 



F x 6r| v v u L] 1 X 2 (g-1) 

B hi 2 2 A, a 2 + a + 1 

6 iq v v u Z 2 1 ( lna 3aA,-X + 2 2 

hi a-l^a-1 2Xa 2 +a + l, 



- sur le patin : 



B 



6l lv v u L 2 1 



1 



hi 



(1 + X) 2 (a - 1) 2 



lna 



^(3Xa-?. + 2) , 

Xa 



(13.7.1) 

(13.7.2) 

(13.7.3) 



avec : a = A 1 // 22 , 

y = [1 (a - 1) a] / (2 X a 2 + a + 1) , 
A = L 2 !L\. 



En introduisant la relation de Schiebel pour un patin de largeur linie, la portance d’un patin 
s'exprime par (13.2.2), la valeur de F «, pouvant se tirer de la relation precedente : 



F = - ^ T . 

6 1 + a(L/B) 2 



(13.7.4) 



En rcmplacant la pression moyenne : p moy = F/(B L ) dans les diverses expressions et apres 
simplification, il est possible d’ecrire : 



P 



moy 



hi 



5 I 1 

\ + a{L! B) (\ + Xf '(a-1) 2 



lna 



^(3Xa-X + 2) , 

A,a 



(13.7.5) 



le facteur de portance Cfb valant dans le cas de ce type de butee: 



r = 

'~FB 



1 



1 



Pmoy ^2 5 

r\ v v u L l + a(L/ B)' (l + X) 2 (a-1) 2 



lna — — (3Xa-A, + 2) 



Xa 



(13.7.6) 



Exprimons encore le rapport des fentes par m' = luj(h\ - ho) = h-iK}i\ - 112 ) = l/(a - 1). II est 
possible de representer la portance en fonction du rapport des fentes, figure 13.8, comine pour 
la butee a patins a pente constante. 
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Figure 13.8 Butees hydrodynamiques avec patins a seuil pour un ou deux sens de rotation 

II est egalement possible de trouver l’expression des forces de cisaillement sur les deux 
faces du patin, le debit a l’entree et les pertes. Le patin prevu pour deux sens de rotation 
possede deux faces pentues dont une seule est active pendant le glissement du pivot. 
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13.3 PALIER RADIAL SOUS CHARGE STATIQUE 

L'etude du palier radial hydrodynamique commencera par la recherche de la repartition de 
la pression dans le coussinet cylindrique sous charge radiale constante, la longueur du 
coussinet etant infiniment grande. Elle se poursuivra par une discussion sur la repartition de la 
pression dans le sens axial pour un coussinet reel de largeur (inic. Les pertes seront egalement 
traitees depuis le demarrage de l’arbre et la valeur du coefficient de frottement et des pertes 
sera discutee en fonction des divers parametres intervenant dans le palier cylindrique. 



13.3.1 GRANDEURS FONDAMENTALES 



La surface interieure du coussinet est lisse dans le palier radial cylindrique, la formation 
du coin hydrodynamique etant cree par le jeu entre l’arbre et le coussinet. Les caracteristiques 
generates de cet element de machines sont definies ci-apres. 



1 . Dimensions geometriques 



Soit : d = 2 r 
D = 2R 
B 

(3 = B/D 
jd = D- d 
jr = R- r 
r = 0,5d 
R = 0,5D 
n 

(0 = 2 nn 



diametre de l'arbre cylindrique, 

diametre interieur du coussinet cylindrique, 

longueur utile du coussinet, 

rapport geometrique dans le coussinet, 

jeu diametral du palier, 

jeu radial du palier, 

rayon de courbure de l'arbre, 

rayon de courbure du coussinet (la courbure est negative), 
la frequence de rotation relative entre l’arbre et le coussinet en tours/s, 
la vitesse angulaire relative entre l’arbre et le coussinet. 



Sous faction de la force radiale F r au repos, le contact entre l’arbre et l’alesage du coussinet 
s'etablit le long des generatrices communes, les axes des deux cylindres etant supposes 
parfaitement alignes. Le jeu relatif du palier se dcfinit par le rapport : 



D-d _ R-r _ j r _ j A 
D R R D' 



(13.8.1) 



Ce jeu est exprime habituellement en %o et se situe entre 0,5 et 3 %o. 



2. Choix du jeu relatif 

Le choix du jeu relatif dans le palier est dicte par les conditions de conception et de 
fonctionnement du palier. En designate par v u = to r la vitesse de glissement de l’arbre dans 
le coussinet, le jeu relatif moyen peut se donner par l’expression : 



¥ 



m 



Is] 



2,5 



• 10 ‘ 



(13.8.2) 



La figure 13.9 montre les limites usuelles du jeu relatif en fonction de la vitesse de glisse- 
ment. La limite inferieure est applicable aux paliers equipes de coussinets orientables, de 
rapport B/D inferieur a 0,8 et a faible difference des coefficients de dilatation des materiaux 
constituant l'arbre et le coussinet. La limite superieure intervient lorsque le coussinet est 
monte rigidement dans un bati, le rapport B/D superieur a 0,8, une difference importante des 
coefficients de dilatation thermique des deux constituants du palier. Ces limites peuvent etre 
depassees dans des cas speciaux lorsque des exigences particulieres de centrage sont 
imperatives comine par exemple dans les paliers de broches pour machines-outils. 
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3. Pression moyenne 



La pression moyenne dans le palier se definit arbitrairement par le rapport entre la charge 
radiale F, et la surface projetee du coussinet B D : 



P = Pmoy 



BD' 



(13.8.3) 



La pression maximale reelle est un multiple de cette pression moyenne. 




Figure 13.9 Jeu relatif recommande Dimensions geometriques fondamentales 



4. N ombre de Sommerfeld 

Si to = 2 7i n represente la vitesse angulaire de l’arbre par rapport au coussinet suppose 
immobile, v|/ le jeu relatif, p moy la pression moyenne et p v la viscosite dynamique du fluide 
separant l’arbre du coussinet, les conditions de fonctionnement du palier hydrodynamique 
dependent d’un facteur de similitude defini par Sommerfeld : 

Pt noy V" _ Py 2 



So = 



hv ® hv ra 



(13.8.4) 



Ce facteur de similitude, independant du systeme d’unites homogenes utilise, est denomme 
nombre de Sommerfeld. II pennet de comparer des paliers hydrodynamiques de grandeurs et 
de charges differentes. 



5. Coefficient de frottement equivalent 

Si le palier travaille dans le domaine hydrodynamique, la loi de Coulomb du frottement de 
glissement n’est plus applicable. Toutefois, la definition du coefficient de frottement 
equivalent part de la relation developpee au chapitre 1 . Les pertes sont calculables par : 

Mf r = '/2 d |l e F r, 



et: (13.8.5) 

F r d 

Le coefficient de frottement equivalent est souvent exprime par rapport au jeu relatif du palier 
par le rapport p e Af- 



6. Excentricite relative de I'arbre 



Sous l'effet de la charge radiale, I'arbre se deplace dans le coussinet et s'excentre de la 
quantite e . L'excentricite relative se definit par le rapport geometrique : 

e 2e e 



s = 



R — r D-d R \ |/ 



(13.8.6) 



Lorsque I’arbre touche la surface cylindrique interieure du coussinet, l’excentricite relative 
atteint sa valeur maximale soit s = 1,0. 
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13.3.2 PALIER A COUSSINET INFINIMENT LONG 

Les hypotheses introduites dans la rnise en equation de la butee hydrodynamique sont 
conservees et adaptees au calcul du palier radial cylindrique, cornpte tenu de la geometrie du 
film entre l’arbre et le coussinet, de la position de la force radiale et de son intensity. 

13.3.2.1 HYPOTHESES GENERALES 

Les hypotheses generales introduites dans la rnise en equation du comportement du palier 
a coussinet infiniment long sont les suivantes : 

1 . Les forces de la pesanteur et d’inertie dans le fluide sont negligeables vis a vis des forces 
de cisaillement et de frottement, 

2. La viscosite et la masse du fluide sont supposees constantes, independante de la position 
de l’arbre et du temps, 

3. L'arbre et le coussinet possedent des surfaces lisses, indefonnables, en contact avec le 
fluide. Pratiquement, faction de la pression variable sur les pieces et de la temperature 
engendre une modification de la geometrie de la fente. La theorie dite elasto- 
hydrodynamique tient cornpte de ces effets supplementaires. 

4. La variation de l’epaisseur du fluide intercale est beaucoup plus petite que la variation des 
dimensions transversales entre l’arbre et le coussinet, 

5. L'ecoulement dans la fente obeit aux lois de l’ecoulement laminaire et les fluides sont du 
type newtonien, 

6. Les axes de l'arbre et du coussinet restent parfaitement paralleles dans toute position et 
sous toute charge exterieure, 

7. La pression est constante dans la direction perpendiculaire a l’epaisseur de la fente; elle ne 
depend done pas de la hauteur designee par z, 

8. Le fluide adhere sans glissement sur les surfaces de l’arbre et du palier. 

Dans le cas general, l'arbre et le coussinet peuvent etre en mouvement de rotation. Nous 
conservons dans le developpement la tradition d’un sens de rotation de l’arbre dans le sens 
horaire. Les vitesses circonferentielles de l’arbre et du coussinet peuvent se definir en fonction 
des vitesses angulaires, cornpte tenu du sens de rotation, par : 

- arbre : v u d = 72 <i>d d, 

- coussinet : v u d = 72 co D A 

- resultante : v u = v u d + v u d ~ (o>d + 03 d) R = co R. 

13.3.2.2 EQUATION D1FFERENT1ELLE DE REYNOLDS 

Le systeme de coordonnees adopte pour la rnise en equation du comportement est le 
suivant : 

- axe O x : dans la direction circonferentielle, le sens positif etant le sens horaire. 11 s'agit a 

vrai dire d’un systeme de coordonnees cylindriques dans lequel l'axe O x suit la 
forme du cylindre de l’arbre ou de l’alesage du coussinet, done : x = (p R, 

- axe Oy : dans la direction axiale de l’arbre et du coussinet, 

- axe O z : perpendiculaire a la fente remplie de fluide. 

L'origine du systeme de coordonnees se trouve au milieu de la largeur B du coussinet, au 
point ou la fente est a epaisseur maximale. A partir des hypotheses introduites, en particulier 
de la Constance de la viscosite et de la masse volumique, l'equation differentielle de Reynolds 
s'ecrit : 
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d 


f a 3 

h 1 ■ — 


d 

+ — 


( a ^ 


= 6 ri 


dx 


l dX J 


dy 


{ dy) 


1 V 



V ud+ V uD 



\dh -dh 
) — + 2 — 
dx dt 



Cette relation suppose des mouvements circulaires de l'arbre et du coussinet seulement dans la 
direction circonferentielle. Introduisons tout d’abord les grandeurs relatives suivantes : 

- position angulaire : (p = x/R, 

- arc elementaire : R Sep, 

- position axiale : y = 2 y/B. 

L'equation differentielle se transforme en : 



j__a_ 

R Sep 



h 



dp 

f?Scp 



3 



2^d_ 
B dy 



By 



= 6 11, 



__ dh 
R co 



+ 2 — 
f?Scp dt 



(13.9.1) 



Apres multiplication de l’equation differentielle par l/(R-ry, cette derniere devient : 



a 


A 3 1 dp 


+ 


r 2R^ 


iAI 


h } 1 dp 


Sep 


K {R-rf R 2 Sep ) 


A ; 


!?S 

fo 


M~ r y r2 dy ) 



= 6r) v co * 



(R-r)- 



1 dh 2 l dh 
- + 



R-r 8q> co R-r dt 



(13.9.2) 



Transfonnons encore cette derniere expression en la multipliant a gauche et a droite par le 
rapport (R - r) 2/rj v co pour obtenir : 

A 

Sep 



j h V 




1 dp 


+ 


' D '' 
k~Bj 


\ d 


r h v 




1 dp 




l R J 


fr v co Sep 


dy 




l R ) 


iL.ro dy 



= 6 



R-r + 2 R- r 



Sep 



co dt 



(13.9.3) 



Finalement, introduisons les grandeurs complementaires suivantes : 

- le rapport geometrique : (3 = B/D, 

H = h/(R - r), 
y = (R-r)/R, 
n=p Ahv to, 

p la pression exercee par le fluide fonction de cp. 
L'equation differentielle de Reynolds exprimee en grandeurs relatives devient : 

^ (Adn") (d^\ d , \dH ibh 

5cp l 5cp I \Bj dy \ dy ) 5cp co dt 



la hauteur relative 
le jeu relatif : 
le chiffre de pression : 
avec : 



(13.9.4) 



Cette expression est l'equation differentielle aux derivees partielles en charge variable. Dans cette 
relation, il ne faut pas confondre le chiffre de pression II en un point precis du coussinet avec le 
nombre de Sommerfeld defini par : 

So =p moy t[T/r| v co , ou p est la pression moyenne donnee par le rapport : p = F r /(B D). 

L'etude du comportement se limite ici au palier cylindrique a charge radiale et vitesse 
angulaire constantes. La position de l'arbre dans le coussinet depend des caracteristiques de la 
couche de fluide, en particulier de sa viscosite, et de la vitesse de glissement de l’arbre par 
rapport a la surface interieure du coussinet. 
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13.3.2.3 HAUTEUR DE LA FENTE ENTRE L'ARBRE ET LE COUSSINET 

Le coussinet est alimente en fluide visqueux a l’endroit ou la fente entre l’arbre et le 
coussinet est maximale. Ce type de palier est denomme palier 360°. L’epaisseur du film a deja 
ete mise en equation au chapitre 11 lors de T etude de Tecrasement du fluide entre deux 
cylindres plein et creux. Dans ce palier, la hauteur de la fente est fonction de Tangle cp en 
supposant le maintien du parallelisme entre le coussinet et Tarbre. La hauteur de la fente 
s'exprime par : 

h{ Cp) =j r (1+8 COSCp) = \|/ R (1 + 8 COSCp) , 

ou sous fonne relative : H(cp) = h/(\\f R)= 1+8 coscp. (13.9.5) 

Cette relation est exacte seulement pour un coussinet toumant sur un arbre fixe. Comine 
Texcentricite reste toujours beaucoup plus petite que les rayons de Tarbre ou du coussinet, 
cette expression est aussi applicable a un arbre tournant dans un coussinet fixe. 




Figure 13.10 Choix du systeme de coordonnees dans le palier dit a 360° 
Forme developpee de la fente et valeur de la pression 



13.3.2.4 INTEGRATION DE L 'EQUATION DIFFERENTIELLE 



La recherche de la repartition de la pression exercee par le fluide sur Tarbre en fonction de 
Tangle (p s'effectue en partant d'une excentricite relative 8 entre Tarbre et le coussinet et non 
par Tintroduction d’une force radiale sur Tarbre. La longueur du coussinet etant supposee 
infiniment grande, Tequation differentielle aux derivees partielles se transfonne en une 
equation differentielle ordinaire du second ordre : 



_d_ 

d(p 



H 



dn 

dcp 



, dH 

= 6 . 

dcp 



(13.10.1) 



La hauteur relative de la fente H = 1 + 8 coscp et le chiffre de pression n ne dependent que 
d’une variable soit Tangle cp. Integrons cette equation differentielle : 

H 3 — = 6(H + C 1 ). 
dcp V i; 

Pour trouver la constante d’integration C\, supposons que nous connaissions Tangle cp* pour 
lequel le gradient de pression dlT/dcp est nul. La hauteur relative de la fente en ce point 
particulier du film porteur est designee par H* et posons : 



dn 

dcp 



H* 3 



^*+ 0 ^ = 0 . 
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II en resulte que Ci = -H* . La relation differentielle s'ecrit alors : 

dn H -H * f 1 H *^\ 

d(p h 3 yn 2 h 3 ) 

Introduisons dans cette expression les deux hauteurs relatives : 

H = 1 + e coscp et H* = 1 + 8 coscp*, 



dn 

dcp 



= 6 



1 



1 + 8 COSCp : 



(13.10.2) 



(1 + SCOSCp) 2 (1 + SCOSCp) 3 

La valeur du chiffre de pression n en fonction de Tangle cp est trouvee par une nouvelle 
integration. Cette operation mathematique est grandement simplifiee en introduisant un angle 
auxiliaire % = tancp/2 defini dans les deux expressions proposees par Sommerfeld : 



1 + s cos(p = 



1 — 8 " 



1 + SCOSCp* = 



1-s 2 



l-s COS X 1-SCOSX* 

Sans entrer en detail sur toutes les operations necessaires a la solution, les integrations 
partielles de ces deux expression, introduites dans la relation (13.10.2), donnent : 

(l-scosx) 2 V 1 — s 2 



dcp 

(1 + scoscp) 2 
dcp 

(l + scos(p) 3 



=1 

-J 



(l-s 2 ) 2 1-SCOSX 

(l-scosx) 3 Vl-s 2 
(l-s 2 ) 3 1-SCOSX 

1 



(l-s 2 ) 5/2 

Le chiffre de pression en fonction de Tangle j s'exprime alors par : 



^X = (l-£ 2 r 3 / 2 (X-ssinx). 

d% = 



X - 2 s sin x + — (sin x cos x + X 



n (<p) “ 



(1-B 2 ) 



2 \ 3/2 



X - 8 sin x - 



X-2ssinx + s 2 (x + sinxcosx)/2 



(13.10.3) 



l-s cosx* 

Cette expression contient Tangle auxiliaire x* ou Tangle cp* inconnus pour Tinstant et qui 
restent a trouver a partir des conditions d’ecoulement du fluide dans le palier. 



13.3.2.5 ANGLE LIMITE D’ACTION DE LA PRESSION 

La recherche de la position angulaire limite d’action pour laquelle la pression exercee par 
le film porteur sur l’arbre devient nulle a fait Tobjet de nombreuses etudes theoriques et 
experimentales. Plusieurs explications et propositions ont ete emises pendant le 
developpement de la theorie. Afin de satis faire simultanement la condition de pression nulle 
et Tequation de continuite dans Tecoulement, Reynolds avait deja propose les deux conditions 
suivantes a satisfaire, soit : 

n (tp) = 0 et dn/dcp = 0. (13.11.1) 

Cette deuxieme condition est remplie par la valeur de la constante d’integration Ci = - H* 
introduite precedemment. La premiere condition impose pour Tangle particulier y* ou cp* en 
plus Tegalite : 

X* - s sinx* - [x* -2s sinx* + s2 (x* + sinx* cosx*)/2] / (1 - s cosx*) = 0- 
Apres simplification, Texpression a retenir se transfonne en : 
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s (sinx* cosx* - X*) + 2 (sinx* - X* cosx*) = 0. (13.1 1.2) 

En resolvant numeriquement cette equation transcendante et en transformant Tangle auxiliaire 
X* en angle lirnite cp*, deux angles symetriques a it, n etant la position angulaire de 
Texcentricite, satisfont cette condition : 

1 . Tangle cp* : pour cet angle les deux conditions proposees par Reynolds sont remplies : 
dn/dcp = 0 et n = 0. Cet angle est Tangle lirnite d’action de la pression du fluide. 

2. Tangle cp m : pour cet angle, dn/d(p = 0, mais la pression ou le chiffre de pression est ici 
maximal. 

Ce resultat theorique rnontre une particularity : Tangle compris entre la position de la pression 
maxitnale et celle de la fente minitnale est egal a Tangle compris entre la fente tninimale et la 
position de la pression nulle. 



13.3.2.6 PORTANCE DU PALIER 



La repartition de la pression p ou du chiffre de pression n en fonction de Tangle cp etant 
maintenant connue, la poussee resultante sur Tarbre peut se trouver en proj etant les poussees 
elementaires sur un systeme d’axes rectangulaires. La force radiale appliquee F r est 
directement opposee a cette poussee totale du fluide sur l’arbre. Adoptons un systeme de 
coordonnees O u v, l'axe Ov correspondant a l'axe Oz precedent, l'axe Ou etant perpendicu- 
laire, Tangle cp etant compte positivement dans le sens horaire. Les projections des poussees 
elementaires sur ces axes s'expriment par : 



axe O u : 



axe O v : 



J ’<P* T1 CO f'P 

z?sincpi?d(p = B i?— V" nsincpckp, 

0 \J/ Jo 

r'p* ri cb r'p 

F =B\ /^coscpRdcp = BR— Llcoscpdcp. 
Jo Ilf" Jo 



(13.11.3) 



i I'j 

La resultante de ces deux composantes rectangulaire vaut : \F\ = (F u2 + F v2 ) . Le nombre de 
Sommerfeld peut se trouver par : 

FF+fFS 1 rp 

2RRii v cb u 



So = 



PV 2 



= -Ji? + /;. 






(13.11.4) 



avec : I u et 7 V les integrales intervenant dans le calcul des composantes rectangulaires. Apres 
substitution du chiffre de pression dans les integrales et calcul de ces integrales, il est possible 
d’ecrire : 

° 8 (1- COSX*) 2 



I„ = 



/. = 



1-8" 1-SCOSX* 

6 sin x*~X* cosx* 






.£- 1-scosx* 
Linalement, le nombre de Sommerfeld se trouve par : 

I — 2 

3 



(13.11.5) 



So = 



2W1 — A - -(l-e° s X*) +(l-£ )(sinx*-X*cosx*)". (13.11.6) 

(l-s")(l-scosx ) V 4 

L’angle entre la ligne d’action de la force radiale F r et la position de la fente minimale de 

fluide d’epaisseur h 0 se trouve par : 



tanP F =2^l-£ 2 ■ 



sinx *~X* cosx* 
s(l-cosx*) 2 



(13.11.7) 
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Figure 13.11 Repartition de la pression dans le palier infmiment long en fonction de l'excentricite 
13.3.2.7 PERTES DANS LE PALIER 

Le calcul des pertes fait intervenir le cisaillement du film visqueux et la contrainte de 
cisaillement correspondante dans le fluide : 

x _ fiv v u , h dp 
h 2 R dtp 

Apres substitution et integration de la force tangentielle sur la surface mouillee de l'arbre ou 
du coussinet, le coefficient de frottement equivalent, divise par le jeu relatif, s'exprime par : 

^ = A=f + Lmp. (13.12.1) 

¥ Sovl-£ ^ 



13.3.2.8 PRESSION MAXIMALE 



A partir du notnbre de Sommerfeld, la portance du palier cylindrique par unite de longueur 
du coussinet se trouve par : 

— = 2RSo^~y~. (13.12.2) 

B vj/ 

Pour Tangle cp m , la pression dans le coussinet est maximale. Le rapport entre la pression 
maxitnale et la pression moyenne peut se determiner simplement par le rapport : 



A nax _ 1 max 

p So 



(13.12.3) 
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13.3.2.9 RESULTATS NUMERIQUES DE CALCUL 



Toutes les grandeurs principales sont connues en fonction de l’excentricite relative adoptee 
dans l’etude. Le tableau ci-apres donne les resultats numeriques des diverses grandeurs 
valables pour ce type de palier. 



Tableau 13.1 

Grandeurs caracteristiques pour le palier cylindrique 360° 
infiniment long sous charge statique 



Excen- 


Angles caracteristiques 


Nombres 


Rapports 


tricite 


phi* 


phi m 


beta 


So 


Dmax 


g e /V 


Pmax/ P 


0.1000 


249.22 


110.78 


69.03 


0.66 


0.80 


4 . 8370 


1.21 


0.2000 


241.33 


118.67 


66.90 


1.29 


1.58 


2.5847 


1.23 


0.3000 


233.78 


126.22 


64.46 


1 . 90 


2.40 


1 . 8685 


1.26 


0.4000 


226.58 


133.42 


61 . 64 


2.53 


3.32 


1.5305 


1.31 


0.5000 


219.69 


140.31 


58.30 


3.23 


4.47 


1.3366 


1.39 


0.6000 


213.08 


146.92 


54.23 


4.09 


6.13 


1.2045 


1.50 


0.7000 


206.63 


153.37 


49.10 


5.32 


8.93 


1.0918 


1 . 68 


0.8000 


200.17 


159.83 


42 .18 


7.54 


15.13 


0.9629 


2.01 


0.9000 


193.20 


166.80 


31 . 67 


13.83 


38.57 


0.7575 


2.79 


0.9200 


191 . 62 


168.38 


28.70 


16.92 


52 . 65 


0.6947 


3.11 


0.9400 


189.90 


170.10 


25.21 


22.05 


79.11 


0.6178 


3.59 


0.9600 


187 . 96 


172.04 


20.88 


32.28 


141.73 


0.5187 


4.39 


0.9800 


185.53 


174.47 


14 . 99 


62 . 90 


390.58 


0.3777 


6.21 


0.9900 


183.88 


176.12 


10.68 


124 .11 


1090.10 


0.2712 


8.78 


0.9950 


182.73 


177.27 


7.59 


246.49 


3062 . 60 


0.1933 


12.42 


0.9990 


181.22 


178.78 


3.40 


1225.49 


34055.70 


0.0870 


27.79 


0.9995 


180.86 


179.14 


2.41 


2449.23 


96258.60 


0.0616 


39.30 



13.3.3 PALIER CYLINDRIQUE DE LONGUEUR FINIE 

Les developpements mathematiques precedents pour la recherche du comportement du 
palier radial cylindrique a coussinet infiniment long montrent le principe du raisonnement 
dans la recherche de la position de l’arbre dans le coussinet. Malheureusement, ces resultats ne 
peuvent pas s'introduire directement dans le calcul du palier hydrodynamique reel a coussinet 
de longueur finie, car le rapport geometrique (3 = B/D est habituellement inferieur ou voisin de 
un. L'ecoulement axial du film porteur ne peut plus etre neglige d’ou une modification tres 
sensible des conditions de portance. 

L'equation differentielle aux derivees partielles de Reynolds n’a pas de solutions analytique. 
De nombreux chercheurs ont essaye de trouver des solutions approximatives proches des 
conditions reelles de fonctionnement du palier cylindrique. Les principales methodes utilisees 
sont principalement : 

1 . l’hypothese sur la repartition axiale de la pression : sinusoidale ou polynomial; 

2. le remplacement de l’equation differentielle par une equation numerique aux differences 
ou V utilisation de la methode des elements finis. 
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13.3.3.1 REPARTITION PARABOLIQUE DE LA PRESSION 

En partant des resultats analytiques trouves pour le palier cylindrique a coussinet 
infiniment long, la repartition de la pression dans le sens axial est supposee obeir a une loi : 

P(<p,y ) — i ■ y )> 

ou m est un exposant egal ou superieur a 2 ct k\\ est un coefficient inferieur a 1 dependant du 
rapport B/D. Cette methode de calcul convient seulement pour des paliers composes de pieces 
parfaitement paralleles et la qualite du resultat depend directement du choix de l'exposant, 
l’exposant devant etre variable et habituellement dependant du gradient de pression 
primitivement inconnu. 

13.3.3.2 SOLUTION PAR UN SYSTEME D'EQUATIONS AUX DIFFERENCES 

La solution approchee peut aussi s’obtenir par voie numerique a partir de l’equation 
differentielle de Reynolds. Comine le rapport entre le jeu radial et le rayon du coussinet est 
tres faible, la courbure de l'arbre et du coussinet est negligee. Le palier est developpe suivant 
la direction circonferentielle O x et le probleme devient bidimensionnel. La troisieme 
dimension est l’epaisseur du film lubrifiant. Cette surface developpee est decoupee en un 
certain nombre de sous surfaces rectangulaires. Les difficultes majeures de cette methode sont 
les suivantes : 

1. limiter le nombre de points de calcul a une valeur optimale atm de diminuer le nombre 
d’inconnues et le temps de calcul; 

2. pour des excentricites relatives importantes, voisines de 1, d’obtenir une variation continue 
de la pression hydrodynamique, surtout dans la zone d’epaisseur minimale du film porteur; 

3. de trouver les conditions aux limites en particulier la fin de la zone sous pression a partir 
des conditions proposees par Reynolds ou par toute autre hypothese acceptable. 

Cette solution numerique pennet en principe de resoudre assez bien le probleme pose par 
le mesalignement dans le palier hydrodynamique, la presence de rainures d’amenee en fluide, 
etc.. Les derivees premieres et secondes sont remplacees par leur equivalent numerique defini 
par trois ou cinq points situes a l’intersection des lignes du reseau de decoupage de la surface 
totale. Les inconnues sont les pressions ou les chiffres de pression en ces points. L'ecriture 
complete de toutes les equations aux differences finies se transforme en un systeme 
d’equations lineaires contenant autant d’inconnues qu'il y a de pressions a determiner sur la 
surface mouillee de l’arbre. Les pressions sur le pourtour du reseau obeissent aux conditions 
imposees par la pression existant a l’entree du fluide dans le coussinet, aux extremites du 
coussinet et sur la ligne limite d’action de la pression. La pression est supposee nulle a y = ± 
0,5 B , la pression atmospherique etant la pression de reference. La pression d'alimentation est 
admise egale a la pression exterieure. La limite d’action de la pression est imposee par les 
conditions limites proposees par Reynolds, soit dp/di p = 0. Cette ligne limite ne peut se 
trouver que par voie iterative. 

Le choix d'un reseau de maillage a mailles de dimensions variables augmente la qualite de 
la solution en ameliorant la precision des resultats. H. Sassenfeld et A. Walther utiliserent 
deja en 1954 une methode de ce type et resolurent manuellement des systemes d’equations 
aux limites comportant jusqu'a 250 inconnues [2.56] ! Actuellement, la methode des elements 
finis et surtout une formulation adequate des elements facilite la recherche du comportement 
et des caracteristiques du palier hydrodynamique. 
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Figure 13.12 Decoupage de la surface de l'arbre ou du coussinet et exemple de choix du reseau 

12.3.4 CALCUL SIMPLIFIE DU PALIER CYLINDRIQUE 180° 

Le palier cylindrique 180° est equipe d’un coussinet dans lequel l’amenee du fluide 
lubriliant est perpendiculaire a la direction de la force exterieure. Ce sous-chapitre traite le 
calcul simplifie de ce type de palier hydrodynamique. Le palier est dit a 180° car la partie 
active du coussinet se lirnite a un derni cylindre creux. La force exterieure est supposee agir 
verticalement vers le bas, le sens de rotation correspondant au sens horaire, le coussinet se 
situant en dessous de l'axe horizontal. Dans la pratique, le coussinet comprend aussi un derni 
coussinet superieur servant au centrage de l’ensemble dans le support de palier. 

12.3.4.1 CARACTERISTIQUES DU PALIER 180° 

Le comportement du palier depend essentiellement du nombre de Sommerfeld et du 
rapport geometrique B/D. Les diverses grandeurs a connaitre pour pouvoir trouver le point de 
fonctionnement du palier 180° sont : 

1 . les dimensions : diametre D, longueur du coussinet B, la frequence de rotation n, la charge 
radiale F v et la viscosite du fluide; 

2. l'excentricite de l’arbre en fonction du nombre de Sommerfeld So et de B/D ; 

3. le coefficient de frottement equivalent en fonction de So et de B/D; 

4. la valeur de la pression maximale engendree par le lubriliant en fonction de So et de B/D; 

5. la position du centre de l’arbre par rapport au centre du coussinet; 

6. le debit de lubriliant entre le coussinet et l'arbre; 

7. la vitesse lirnite inferieure pennettant d’atteindre le regime hydrodynamique et l’epaisseur 
minimale du film de fluide; 

8. la repartition des temperatures dans la palier. 

Toutes ces grandeurs ne peuvent pas se trouver facilement dans un calcul elementaire du pa- 
lier cylindrique. 

12.3.4.2 DIMENSIONS ET NOMBRE DE SOMMERFELD 

Pour un type de machine donne, le rapport (3 = B/D figure dans les renseignements 
techniques de conception. Ce rapport geometrique est compris actuellement entre 0,2 et 1,0. 
La pression moyenne admissible depend de la durete et de la resistance mecanique des 
composants solides du palier : l’arbre et le revetement du coussinet. Sous une charge radiale 
F r , le diametre nominal du coussinet sera calcule par : 

D > (13.13.1) 
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La frequence de rotation n fixe la vitesse circonferentielle de l’arbre et si le coussinet est 
aussi mobile, n doit representer la frequence de rotation relative entre l'arbre et le coussinet. 
Le jeu relatif est adopte en fonction des valeurs recommandees selon figure 13.9, fonction de 
la vitesse de glissement v u = n d n et de la temperature d'utilisation. Le choix definitif des 
dimensions s'effectue en adoptant un diametre nominal faisant partie des nombres normaux et 
un ajustement permettant d’atteindre le jeu relatif recommande en service. 

En supposant la viscosite du lubrifiant connue et constante dans la fente entre l’arbre et le 
coussinet, le nombre de Sommerfeld se trouve par : 



So = 



PV 2 

fiv® 



_ZL, 

BD 



¥ 

fiv® 



(13.13.2) 



La figure 13.13 donne le nombre de Sommerfeld en fonction de fexcentricite relative de 
l’arbre e pour cinq rapport geometrique : (3 = B/D = 0,125; 0,25; 0,50; 0,75 et 1,00 . 
Connaissant le nombre de Sommerfeld et le rapport geometrique, cette figure permet de 
trouver fexcentricite relative et l'epaisseur minimale du film porteur. Cette figure est 
applicable pratiquement aux paliers cylindriques 360° et 180°, la difference n’etant sensible 
que pour les tres faibles excentricites. L'epaisseur relative minimale est H min = 1 - e et 
l’epaisseur minimale du film : 

h 0 = (l -e)(R-r). (13.13.3) 



L'epaisseur minimale du film sera choisie en fonction des dimensions du palier et des etats de 
surface de l’arbre et du coussinet, des deformations previsibles des pieces sous la charge 
radiale, des possibility d’alignement entre l’arbre et le coussinet. Les conditions de demarrage 
et d’arret imposent tres souvent l’epaisseur minimale du film lubrifiant afin d’eviter le plus 
possible le regime de frottement mixte, de limiter l'usure des surfaces et d'eviter des avaries 
par grippage du palier. 

Une des difficulty majeures du calcul du palier cylindrique hydrodynamique est l’estimation 
de la temperature de fonctionnement, cette grandeur influcncant directement la viscosite du 
fluide, le nombre de Sommerfeld, la position de l’arbre dans le coussinet, les pertes et le debit 
de fluide. 




Excentriclte relative e 




Figure 13.13 Nombre de Sommerfeld en fonction de fexcentricite e pour plusieurs rapport (3 = B/D 
Schema de fonctionnement des paliers cylindriques 360° et 180° 



-2.147- 




Organes de transmission directe 



A charge radiale et vitesse angulaire constantes, apres la periode de demarrage, Tenergie 
mecanique produite par les pertes doit etre egale a Tenergie calorifique evacuee vers 
l’exterieur du palier. La temperature d’equilibre se trouve par voie iterative. 

13.3.4.3 COEFFICIENT DE FROTTEMENT EQUIVALENT 

Le coefficient de frottement equivalent joue un role de premier plan car c'est de lui que 
dependent les pertes et la temperature d’equilibre. De nombreuses formules ont ete proposees 
et nous retiendrons ici deux auteurs. Le coefficient de frottement depend du nombre de 
Sommerfeld, du rapport (3 = B/D, et du jeu relatif \\>. Les formules simplifies, valables pour (3 
compris entre 0,25 et 1,0 , sont : 

1 . Fonnules proposees par Leloup : 

Pour So <5,3: [t e A[/ = 0,72 + 2,6/So, 

Pour So > 5,3 : p e /\|/ = 2,88/[So] 0 ' 5 . (13.13.4) 

2. Fonnules proposees par Vogelpohl [2.59]: 

Pour So < 1 , paliers rapides : [t e A[/ = 7t/So , 

Pour So > 1 , pression elevee : p e /V = n/[So] 12 . (13.13.5) 

La formule proposee par Vogelpohl, valable pour les paliers peu sollicites et a frequence de 
rotation elevee conespond a la relation trouvee sous au chapitre 2 dans le palier cylindrique 
de guidage. Lorsque le nombre de Sommerfeld vaut 1,0, le coefficient de frottement 
equivalent vaut environ trois fois le jeu relatif \p. 

13.3.4.4 POSITION DE L’ARBRE DANS LE COUSSINET 

La position de l’arbre dans le coussinet depend de l’excentricite relative e et du rapport 
geometrique [3. Au repos, l’arbre et le coussinet se touchent sur une surface incurvee 
provenant de la deformation de ces deux pieces, la pression et l’etendue de la deformation et 
la valeur de la pression pouvant se trouver par les relations de Hertz. Au moment du 
demarrage et sans action d’une pression hydraulique exteme, l’arbre a tendance a grimper sur 
la surface cylindrique creuse du coussinet. En regime hydrodynamique, l’arbre occupe une 
position imposee par la charge radiale F T , la poussee produite par le fluide sur l’arbre et les 
pertes dues au cisaillement du film. L’arbre s’approche de la position parfaitement centree 
lorsque la charge est nulle ou lorsque la vitesse angulaire devient tres grande, le nombre de 
Sommerfeld tendant alors vers zero. 

La trajectoire possible du centre de l’arbre en fonction de l’excentricite relative 8 dans le 
coussinet est a peu pres une demi circonference. 

Remarque importante : Le calcul du palier radial etant base sur le deplacement de l’arbre dans 
le coussinet et non sur l’application de la charge radiale F r , Tangle compris entre la position de 
Tentree du fluide lubrifiant et la fente minimale varie en fonction de la charge et de la 
frequence de rotation. L’angle admis a 90° entre ces deux points est atteint seulement pour une 
excentricite maximale, soit e = 1,0 ! 

Le debit de fluide dans le palier peut se trouver approximativement en appliquant la relation 
des fluides newtoniens sur la fente a Tentree : 

V fluide = ' /2 V u B /? entree- (13.13.6) 

Ce fluide lubrifiant s’ecoule vers la fente la plus etroite entre l’arbre et le coussinet et 
s’echappe de chaque cote du palier. 
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13.3.5 CALCUL DU PALIER CYLINDRIQUE AU MOYEN DE FORMULES 

II est possible de cemer d’un peu plus pres le calcul du palier cylindrique hydrodynamique 
au moyen de formules ou de representations graphiques, par exemple au moyen de la 
recommandation VDI. Plusieurs auteurs ont propose des formules ou des tables basees sur 
l’etude du coussinet infmiment long ou sur des recherches effectuees par calcul numerique. 
Les relations approximatives et les figures donnees ci-apres proviennent de la publication due 
a H.-J. Butenschon [2.42] et datent de 1976. Le domaine de validite est limite aux paliers 360° 
et 180° a charge constante et dont les rapports geometriques se situent dans les limites: 

0,05 < s < 0,99 et 0,125 < B/D < 1,00. 

13.3.5.1 EXCENTRICITE, NOMBRE DE SOMMERFELD ET RAPPORT B/D 



Le nombre de Sommerfeld est relie a l’excentricite relative et au rapport B/D par une 
expression : So = fi (z,B/D ) . Cette formule est valable pour les paliers 360° et 180°. 



Constantes : 

ai S = 1,1642- 1,9456 B/D + 7, 1161 (B/D) 2 - 10,1073 (B/D) 2 + 5,0141 (B/D) 4 , 

a 2 s = -1,000026 - 0,023634 B/D - 0,4215 (B/D) 2 - 0,038817 (B/D) 2 - 0,090551 (B/D) 4 . 

Nombre de Sommerfeld : 



So = 



r B ^ 


2 

1 £ / 


,~Dj 


1 2(l-s 2 ) 2V 



yjn 1 (1 — s ) -l- 16s" 



M 6 1) 

^2S ^ 



(13.14.1) 



La figure 13.14 montre le nombre de Sommerfeld en fonction du rapport geometrique B/D et 
des excentricites comprises entre 0,1 et 0,99 . Cette figure donne les memes valeurs que la 
figure precedente 13.13. 




Figure 13.14 Nombre de Sommerfeld en fonction du rapport B/D pour diverses excentricites 

13.3.5.2 ANGLE ENTRE LA FORCE ET LA FENTE MINIMALE 

L'angle entre la ligne d’action de la force radiale exterieure F r et la position de la fente 
minimale |3f = f (e,B/D) est a peu pres le meme pour les deux genres de paliers 360° et 180°. 
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Constantes : 

aip = 1,152624 - 0,105465 B/D , 
a 2 p = - 2,5905 + 0,798745 B/D, 
a 3 p = 8,73393 -2,3291 B/D, 
a A p = - 13,3415 + 3,424337 B/D, 
a 5 p = 6,6294- 1,591732 5/D. 
Angle entre la force D r et la fente minimale : 



p F = arctan 



^ 7 t Vl-i 



2s 



+ <7 2 p £ + fl 3p £ "*"^4p £ "*" fl 5p £ j 



(13.14.2) 



La figure 13.15 montre la valeur de cet angle pour les le type de palier dit Palier 180°, les 
valeurs etant tirees d’un calcul numerique. 




Figure 13.15 Dephasage (Ip entre la ligne d'action de la force F r et la position de la fente minimale 



13.3.5.3 COEFFICIENT DE FROTTEMENT EQUIVALENT 



Deux relations sont a disposition pour le calcul du rapport g e A|/ entre le coefficient de 
frottement equivalent et le jeu relatif : 

Palier 360° : 



Pc 

V 





(13.14.3.1) 



Cette relation contient deux termes : le premier provient du cisaillement du fluide entre l’arbre 
et le coussinet, le second de la position des deux centres. 

Palier 180° : 

Constantes : 

a m = 0,6882583 - 0,7863096 B/D + 0.4454402 (B/D) 2 , 
a 2 » = -0,6953545 - 0,03963917 B/D - 0,05763878 (B/D) 2 , 
a 3 p = 0,01929697 + 0,1595561 B/D + 0,02555321 (B/D) 2 , 
a 4[1 = -0,00935996 + 0,009127429 B/D - 0,05406987 (B/D) 2 . 



1C _ ^Q«l (1 + a 2M <1 S S0)+a 3A 1 g S0 ) 2+fl 4 M ( 1 gS0) 3 

V 



(13.14.3.2) 



La figure 13.16 represente le rapport ji e A|f pour le palier 180°. Cette figure est completee par 
la representation du coefficient de frottement relatif suivant les deux relations proposees par 
Vogelpohl, composee de deux segments rectilignes, soit : 
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- pour So < 1 : n / So, 

- pour So > 1 : n / [So] 0,5 . 

Le palier 360° possede un coefficient de frottement equivalent en general un peu plus eleve 
que le palier a 180°, s'approchant des valeurs proposees par ces deux relations simplifies. 




Figure 13.16 Rapport p e A|/ pour le palier 180° en fonction du nombre de Sommerfeld 
13.3.5.4 DEBIT DE FLUIDE DANS LE PALIER 



Le debit de fluide dans le palier depend du type de palier. II se donne sous forme relative. 
Pour le palier 360°, ce debit relatif est proportionnel a fexcentricite. Pour le palier 180°, ce 
debit relatif peut s'exprimer au moyen d’un polynome. 



Palier 360° : 



r= F 



R } \|/co 



= 2 



B . | 


r B ^ 


3 " 


0,223 






D 1 







(13.14.4.1) 




Excer>tricit6 relative e Excentriclte relative e 



Figure 13.17 Debit relatif en fonction de fexcentricite pour les paliers 360° et 180° 

Palier 180° : 

Constantes : 
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any = 2,23463 B/D + 0,108367 ( B/D f - 0,5641 167 ( B/D) 3 , 
a 2 w = -1,542086 B/D - 2,821453 (B/D) 2 + 1,955046 (B/D) 3 , 
aw = 2,13513 B/D + 4,208715 (B/D) 2 - 3,481291 (B/D) 3 , 
aw = -1,751036 B/D - 2,51 1278 (B/D) 2 + 2,342575 (B/D) 3 . 

V = — ^ _ = a lw s + a 2v s 2 + a 3v s 3 + a 4v s 4 . (13.14.4.2) 

R \j/ co 

La figure 13.17 montre ces deux debits relatifs en fonction de l’excentricite relative. Le debit a 
prevoir se trouve par : 

V>f R 3 \|/ro. 

13.3.5.5 PRESSION MAXIMALE DU FLUIDE SUR L ’ARB RE 

La repartition de la pression dans la direction circonferentielle au milieu de la largeur B 
ressemble a celle du palier infiniment large. Comine la largeur du coussinet est de dimension 
finie, la pression est nulle aux deux extremites du coussinet. La pression maximale est 
toujours un multiple de la pression moyenne. La figure 13.18 montre le rapport de la pression 
maximale a la pression moyenne pour les deux types de palier et pour des rapports B/D de 
0,125 a 1,0. 





0.05 0.1 0.5 1 5 10 50 100 0.05 0.1 0.5 1 5 10 50 100 

Nombre de Sommerfeld So Nombre de Sommerfeld So 

Figure 13.18 Valeur de la pression maximale dans les paliers 360° et 180° 
en fonction du nombre de Sommerfeld et des rapports B/D 

13.3.5.6 POSITION DU CENTRE DE L’ARBRE DANS LE COUSSINET 

L'arbre est parfaitement centre dans le coussinet seulement si la charge radiale est nulle ou 
si la vitesse angulaire est infiniment grande, le nombre de Sommerfeld etant alors nul. L'arbre 
touche le coussinet lorsque l’excentricite relative vaut 8 = 1,0. La trajectoire parcourue par le 
centre de l'arbre en fonction de la charge peut se lire sur les figures 13.14 donnant So = 
f (e,B/D) et 13.15 donnant (3 F = f (e,B/D). La figure 13.19 montre le parcours du centre de 
l’arbre dans le coussinet sous fonne d’une representation polaire de la trajectoire du centre de 
l’arbre par rapport au coussinet. 

Cette figure montre la trajectoire pour les rapports B/D = 1,0 et B/D = 0,125, la difference 
entre ces deux courbes etant relativement faible pour les deux types de palier. Les courbes 
sont completees pour la demi circonference proposee dans le calcul elementaire. 
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13.4 ECHANGES D'ENERGIE , COMPLEMENTS TECHNIQUES 

Le calcul et le controle des butees et paliers hydrodynamiques font intervenir d’une part 
les conditions de portance du lubrifiant, d’autre part des echanges d’energie qui influencent 
directement la temperature du palier, done du fluide. La variation de la viscosite dynamique 
des fluides lubri Hants est particulierement grande dans le domaine usuel d'utilisation, soit 
pour des temperatures comprises entre 30° et 80°C. Au probleme hydrodynamique 
s'additionne un probleme thermodynamique. 

13.4.1 ECHANGES DE CHALEUR 

Les echanges de chaleur dans une butee, un guidage ou un palier hydrodynamique 
s'effectuent par conduction, convection et rayonnement. Un bref rappel de ces trois modes de 
transfert de chaleur montre les relations de base et les grandeurs intervenant dans l’estimation 
du comportement thermique. 

13.4.1.1 TRANSMISSION DE CHALEUR 

1. Transmission de chaleur par conduction 

La conduction est un transfert d’energie calorifique a l’interieur d’un corps ou au contact de 
deux corps de la partie chaude vers la partie firoide. La loi de Fourier exprime cette condition 
de transfert de chaleur par l’expression proposee ici, valable seulement dans une direction 
detenninee : 

Q = -X A . dfi/dn, 

avec : X conductivity thermique du materiau, 

A aire traversee par le flux de chaleur, 

dO variation elementaire de temperature, 

d n epaisseur elementaire dans la direction du flux thermique. 

2. Transmission de chaleur par convection 

La convection est un transfert d’energie calorifique du a la difference de temperatures 
entre la surface d’un objet et le fluide se trouvant en contact avec la paroi de cet objet. La 
chaleur s’ecoule tout d’abord par conduction de la surface aux particules adjacentes et cette 
chaleur est alors transferee par le mouvement du fluide. II existe deux types de convection : 
naturelle et forcee. La premiere provient du mouvement du fluide engendre par la difference 
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des masses volumiques accompagnant les variations de temperature. La seconde provient du 
mouvement de fluide provoque par une cause exterieure. La loi de Newton exprime ce 
transfert : 

Q= - a A (0 S - fie), 

avec : a coefficient de convection, 

A aire de la paroi traversee par le flux de chaleur, 
fi s temperature de la surface du corps, 

9c temperature moyenne d’ecoulement du fluide. 

Le coefficient de convection depend de la nature du fluide et des conditions d’ecoulement sur 
la paroi. La recherche de cette grandeur passe par le calcul de divers nombres : Prandtl, 
Reynold, Nusselt, Grashof, Peclet, etc. selon la forme du corps et le type de convection. 

3. Rayonnement 

Le rayonnement est un transfert d’energie par radiations electromagnetiques visibles ou 
non, a la vitesse de la lumiere, et presque independamment de la nature du milieu. La loi de 
Stefan-Bolzmann pennet de trouver la valeur de ce transfert : 

Q = Afeo (Ti 4 - Tj 4 ), 

avec : A aire de la surface emettrice, 

/ facteur de forme (difficile a determiner entre les surfaces i et j), 
s pouvoir emissif de la surface, 

a constante de Stefan-Bolzmann, 

T[,Tj temperature absolue des deux surfaces i et j participant a l’echange. 

L'effet du rayonnement est en general negligeable dans le bilan thennique des paliers, la 
difference des temperatures entre le palier et le milieu ambiant restant le plus souvent 
modeste. 

13.4.1.2 TEMPERATURE DE CALCUL 

La determination du champ de temperature dans les composants du palier, en particulier 
dans le film porteur, est tres compliquee. Les conditions de transfert de chaleur imposees par 
la circulation du fluide entre le coussinet et l'arbre, les temperatures locales des parois du 
coussinet et de l'arbre, les problemes d'echanges d’energie calorifique entre ces trois 
constituants font intervenir des relations peu etudiees jusqu'ici. Ce type d'etude porte le nom 
de comportement thermohydrodynamique. 

Dans tous les developpements precedents, la viscosite dynamique des fluides et la masse 
volumique ont ete supposees connues et constantes. Le fluide circule dans le palier et 
s'echauffe par suite des pertes. Afin de faciliter la recherche de l’equilibre, nous admettrons 
encore des valeurs constantes pour les proprietes physiques du lubrifiant en introduisant une 
temperature de calcul ffih provisoirement inconnue. Soit : 
temperature du fluide a l’entree dans le coussinet, 
fi s temperature du fluide a la sortie du coussinet, 
fich temperature de calcul. 

La temperature de calcul est ponderee selon la charge dans la palier : 

1 . Paliers a charge modeste a moyenne : 

fi + fi 

9 ch =^-^- (13.15.1.1) 

2. Paliers a forte charge : 
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A +20 

^ch = e 3 s - (13.15.1.2) 

Toute autre ponderation est possible. La temperature d’entree du fluide dans le coussinet est 
habituellement donnee tandis que la temperature de sortie reste a determiner. Le bilan ther- 
mique permet de trouver cette deuxieme temperature et la temperature de calcul intervenant 
dans la recherche des conditions de fonctionnement du palier. Le bilan thermique peut s'ecrire 
sous la forme generale suivante : 

Ql + Qca + Qr + Pft = 0 , (13.15.2) 

avec : Q i puissance thermique evacuee par le lubrifiant en circulation, 

Q ca puissance thermique evacuee par le carter, 

Q r puissance thermique evacuee par le refrigerant, 

P & puissance thermique produite par frottement. 

Le bilan thermique se trouve par voie iterative en partant des temperatures connues pour les 
divers fluides en circulation. 



13.4.1.3 PUISSANCE PERDUE DANS LE PALIER 

La puissance perdue par cisaillement du fluide lubrifiant dans la fente entre l'arbre et le 
coussinet se trouve facilement si le coefficient de frottement equivalent est connu, la charge 
radiale donnee et la vitesse angulaire relative constante. En regime permanent, cette puissance 
vaut : 

Pft = fie Ft v u = Be ® r F r- (13.15.3) 

Le coefficient de frottement equivalent |i e se trouve par l'une ou 1’ autre des relations 
proposees precedemment. 



Refrigerant 




Figure 13.20 Conditions d'echanges calorifiques dans le palier radial : 
debits de lubrifiant et de refrigerant 

13.4.1.4 PUISSANCES EVACUEES DANS LE PALIER 



La puissance produite dans le palier est a evacuer vers l’exterieur par le lubrifiant, par 
echange de chaleur entre le carter du palier et le milieu ambiant et eventuellement par un 
systeme refroidisseur complementaire. Ces diverses puissances thermiques peuvent se trouver 
par les relations suivantes. 

1 . Puissance thermique evacuee par le lubrifiant : 

Ql = - Pc Q V\ (0 S - §e)> (13.15.4) 
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avec : p c masse volumique de calcul du fluide, 

C c chaleur massique de calcul du fluide, 

V\ debit de fluide, 

9 S temperature de sortie du fluide, 

3 C temperature d’entree du fluide. 

2. Puissance thermique evacuee par le carter : 

Q ca = -a^(0 C a-»a), (13.15.5.1) 

avec : a coefficient global de transmission de chaleur du carter, 

A aire exterieure d’echange du carter, 

9 ca temperature du carter, 

9 a temperature ambiante, 

v a i r vitesse de l’air sur le carter. 

Le coefficient global de transmission de chaleur a peut se trouver par l'expression : 

a = 7 + 12 (v a i r [m/s]) 0 ’ 5 [W/m2K]. (13.15.5.2) 

3. Puissance thermique evacuee par la circulation d'un refrigerant : 

Qr = ■ Pc V r (0 r s ■ Ore)> (13.15.6) 

avec : p c masse volumique de calcul du refrigerant, 

C c chaleur massique de calcul du refrigerant, 

V r debit de refrigerant, 

0 rs temperature de sortie du refrigerant, 

0 re temperature d’entree du refrigerant. 

13.4.1.5 EFFET DE LA TEMPERATURE SUR LE JEU DANS LE PALIER 

Le jeu relatif \|/ intervenant dans le calcul du palier cylindrique est different du jeu de 
fabrication. En supposant une definition des dimensions de l’arbre et du coussinet a la 
temperature de 20°C, le jeu relatif de fonctionnement peut se trouver approximativement par 
la relation simplifiee : 

V = N / 20°C + ( a couss. ' a arbre)(9'c " 20°C), (13.15.7) 

avec : a CO uss. coefficient de dilatation lineaire du coussinet, 
otarbre coefficient de dilatation lineaire de l’arbre, 

0 C temperature de calcul au point de fonctionnement en °C, 

\|/ 20 oc jeu relatif de fabrication mesure a 20°C. 

II est necessaire de tenir compte des conditions exactes de serrage pour des coussinets chasses 
dans le carter, voir les complements d’information dans le chapitre sur les emmanchements. 
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13.4.2 CONDITIONS COMPLEMENTAIRES A CONTROLER 

Un certain nombre de conditions complementaires sont a remplir par le palier cylindrique 
avant d’atteindre le regime hydrodynamique. 

13.4.2.1 VALEURS SIMPLES DE CONCEPTION 

L'etude des dimensions d’un palier radial ou axial part de quelques considerations simples 
comine decrites au chapitre 1 et se poursuit en affinant l’approche de la solution definitive. 
Les valeurs moyennes de dimensionnement sont donnees dans le tableau ci-dessous. 

Tableau 13.2 

Rapport geometrique B/D, pression moyenne et vitesse dans le palier radial 





Conception 




Materiaux pour 
Coussinet / Arbre 


Type de machines 


Rapport 

B/D 


P 

N/mm 2 


v u 
m/ s 


Transmission 


0,8 a 1,2 


1 


2 


Fonte grise / Acier 




0,8 a 1,2 


2 


3 


Bronze / Acier 




0,8 a 1,2 


5 


6 


Antifriction / Acier 


Systemes articules 


0,6 a 1,0 


2 


1 


Fonte grise / Acier 




0,6 a 1,0 


10 


3 


Bronze / Acier 


Engins de levage 










Poulies, galets, tambours 


0,6 a 1,2 


4 




Fonte grise / Ac 50 


Poulies, galets, tambours 


0,6 a 1,2 


10 




Cupro-plomb / Ac 50 


Articulations 


0,6 a 1,2 


15 




Bronze / Ac 70 


Turbomachines 










Compresseurs et turbines 


0,5 a 1,0 


4 


50 


Antifriction / Acier 


Tres grandes machines 


0,5 a 1,0 


8 


60 


Antifriction / Acier 


Machines a pistons 










Crosse et axe de piston 


0,6 a 1,0 


40 




Antifriction (couche 


Tete de bielle 


0,4 a 0,8 


18 




Mince) / acier durci 


Paliers et vilebrequin 


0,6 a 1,0 


15 




En surface 


Machines-outils 










Precision normale 


0,6 a 1,2 


1 




Bronze / Acier 


Haute precision 


0,8 a 1,4 


0,5 




Bronze / Acier 


Petite mecanique 










Appareillage 


0,5 a 1,0 


4 




Bronze / Acier 


Outillage 


0,6 a 1,2 


5 




Bronze / Acier 


Produits grand public 


0,6 a 1,2 


5 




Mat.synthet. / Acier 



Remarques 

Les pressions et vitesses admissibles dependent non seulement des 
raateriaux utilises, mais aussi de la forme du palier et de 1 ' alignement 
des pieces. La pression moyenne admissible diminue avec la vitesse de 
glissement . 

Le facteur thermique est toujours a controler dans les paliers 
fortement sollicites. 
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13.4.2.2 PRESSION AU REPOS 



Avant toute rotation entre l’arbre et le coussinet, l’arbre repose sur la surface cylindrique 
creuse du coussinet. La pression entre ces deux pieces ne doit pas provoquer une deformation 
durable des surfaces. Le calcul de la pression superficielle entre les deux corps deformes 
utilise les deux relations de Hertz pour le contact entre deux cylindres. Soit R le rayon du 
coussinet et r le rayon de l'arbre, E c et E a les modules d’elasticite correspondant des materiaux 
et v c et v a les coefficients de Poisson. La pression superficielle peut se trouver par : 



Pmax 



1 F'E„ 
2 71 r B 



et la demi largeur de la surface deformee par : 



8 F r 
a = — • 



7i E,„ B 



(13.16.1) 



(13.16.2) 



avec : F n = F T 
B 

r r = R r/(R-r ) 



force radiale entre l’arbre et le coussinet au repos, 
longueur des generatrices de contact entre l'arbre et le coussinet, 
rayon reduit ou egalement r T = R/\\i, 
module d’elasticite resultant, calculable par : 



1 



\-v 2 c 1 — v 

- + - 



2 A 



V 



(13.16.3) 



Les relations de Hertz sont applicables aux petites deformations entre deux cylindres. Le 
contact entre l’arbre et le coussinet sous la charge nominale provoque presque toujours une 
surface deformee importante, les relations de Hertz etant utilisables jusqu'a a < D/6. Sous 
l'effet de la pression locale, le lubrifiant est expulse de la zone de charge. A la mise en route 
du palier, le coefficient de frottement entre l’arbre et le coussinet peut atteindre facilement 
25%. Le demarrage de l'arbre sous charge peut engendrer le grippage des surfaces en 
glissement et le regime de frottement sec ou meme mixte devrait etre limite dans le temps. La 
pression hertzienne doit rester inferieure a la contrainte conventionnelle d’elasticite en 
compression du revetement du coussinet. 



13.4.2.3 SEPARATION DES SURFACES AU DEMARRAGE 



Dans les grandes machines ou dans les machines fortement sollicitees, il est absolument 
necessaire de prevoir un decollement de l’arbre avant tout mouvement de demarrage. Comine 
discute au chapitre 2, les regimes de frottement se succedent du frottement sec vers le 
frottement hydrodynamique en passant par les regimes onctueux et mixtes. La separation 
complete de l’arbre et du coussinet a lieu seulement en regime hydrodynamique. Pour eviter 
les frottements a forte usure et a grand coefficient de frottement, il est possible de donner un 
mouvement supplemental a l’arbre, a partir de la position de repos, en injectant le fluide 
lubrifiant sous haute pression entre les surfaces deformees au repos. L'arbre est alors mis a 
flot. L'arrivee du fluide dans le coussinet a lieu par un ou deux orifices de dimensions tres 
limitees sur la generatrice de contact du coussinet, voir l’exemple d’un coussinet de grande 
machine selon figure 13.21. Il faut absolument eviter la presence d’une rainure de repartition 
du fluide dans cette zone a pression hydrodynamique elevee, car la rainure detruirait la 
creation continue de cette pression. L'apport de fluide sous pression est supprime des que la 
vitesse angulaire atteint une valeur suffisante pour que le palier se trouve dans le domaine sur 
du frottement hydrodynamique. Lorsque les paliers sont faiblement charges, cette 
lubrification hydrostatique sous haute pression n’est pas necessaire. 
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Figure 13.21 Coussinet de turbine a vapeur, diametre D = 400mm, avec deux orifices d'injection de 
fluide sous pression. Le centrage du coussinet est ajuste au moyen de cales d’epaisseur (ABB). 

13.4.2.4 VITESSE LIMITE INFERIEURE 



Les conditions de demarrage et de ralentissement sont les passages delicats dans la vie 
d'un palier hydrodynamique car tous les regimes de frottement sont presents. Au 
ralentissement de l’arbre, ce sont principalement les pertes dans les paliers et dans les autres 
parties de la machine qui imposent la deceleration angulaire de l'arbre. Le glissement des 
surfaces cylindriques en frottement mixte provoque une usure importante des pieces en 
mouvement relatif. II faut eviter de travailler dans ce domaine de glissement. Un second 
probleme peut intervenir lorsque la charge radiale est variable : sous l’effet de pressions tres 
elevees, l’excentricite de l’arbre avoisine e = 1,0 et l’epaisseur du film n’est plus suffisante 
pour separer l’arbre du coussinet. On appelle vitesse limite inferieure, la vitesse angulaire 
minimale permettant d'atteindre le regime hydrodynamique. Dans une etude elasto- 
hydrodynamique effectuee a l’EPFZ par H.H. Ott et E. Wenig, cette vitesse peut se trouver par 
l’intermediaire de deux chiffres definis comine suit : 

- chiffre de charge : W* = ^ — , (13.16.4) 

BR\ri v (D lim E ca 



- chiffre de film minimal : 



h * = K I £ ca v 



(13.16.5) 



avec : h o 
R 
B 
Fr 
E ca 
V 
hv 
©lim 



epaisseur minimale du film dans le palier, 
rayon interieur du coussinet, 
largeur portante du coussinet, 
charge radiale, 

module d’elasticite resultant selon relation (13.16.3), 
jeu relatif, 

viscosite dynamique du fluide, 

vitesse angulaire relative limite au debut du regime hydrodynamique. 
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La figure 13.22 a gauche montre la relation existant entre ces deux chiffres pour la palier 
radial cylindrique. Cette courbe a ete calculee dans le domaine de temperatures compris entre 
20° et 40°C. Elle peut aussi s'appliquer pour d'autres lubrifiants a des temperatures 
superieures. La fonction H* = f ’(W*) perrnet de trouver la vitesse angulaire limite a partir de 
l’epaisseur minimale du film ho par voie iterative. Pour les paliers cylindriques de 50 a 100 
mm de diametre, les auteurs indiquent une epaisseur minimale du film de 4 ± 1 pm. La 
recherche de la correspondance entre H* et W* peut s'ameliorer en exprimant ces chiffres au 
moyen de l’expression approximative : 

H* = a + b/W*, 

avec : a,b deux constantes trouvees a partir de deux points du graphique. 




Chiffre de charge IV* 




0 20 40 <0 80 100 120 140 160’C 

Temperature du metal antifriction 



Figure 13.22 Relation entre les deux chiffres H* et W* pour la vitesse angulaire limite 
Caracteristiques du metal antifriction en fonction de la temperature 



Ces deux constantes etant trouvees, la vitesse angulaire limite se calcule par : 

f u, ^ , A 2 



®lim = 



a 2 p 2 \)/ 



b fiv E Cl 



3MA> +1 _ i 

2 — 



V 



a~ pR 



(13.16.7) 



) 



13.4.2.5 ALLIAGES POUR COUSSINETS 

Les caracteristiques mecaniques des alliages metalliques utilises dans la fabrication des 
revetements des coussinets sont donnees dans le tableau ci-dessous. Elies sont completees par 
quelques proprietes physiques. 

1 . Revetements en metal antifriction 

Les coussinets des machines industrielles sont equipes d'un revetement antifriction en 
metal blanc. Les conditions a retnplir par cette couche de friction sont : 

- mouillabilite : le film lubrifiant doit adherer sur la surface et ne pas se rotnpre; 

- metal de base tendre avec inclusions dures : les defauts initiaux de forme doivent pouvoir 
se compenser; 

- capacite d'inclusion : les particules metalliques dans le film ne doivent pas rayer l’arbre; 

- conductibilite thermique : la temperature du metal doit rester assez basse; 

- faible soudabilite : en frottement mixte, le metal antifriction ne doit pas fondre; 

- resistance a la compression : bonne tenacite a chaud, resistance suffisante au fluage et 
usure peu elevee; 

- liaison avec la coquille : absorption des contraintes de cisaillement a la jonction (ancrage) 
et bonne conduction thermique, 

- dilatation : semblable aux materiaux de l'arbre et des coquilles du coussinet, 
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- point de fusion : suffisamment bas a fin de proteger l’arbre en marche d'urgence. 



Tableau 13.3 

Caracteristiques mecaniques et physiques des alliages pour coussinets 



Caracteristiques 




Designation de 


1 ' alliage ; 


selon 


norme DIN 




Lg PbSnlO 


Lg PbSn80 


Lg Sn8 9 


* 

Cxi 

Cxi 

£1 

P-i 

2 

O 


CuPblOSn* 


CuSn8 


9c 

rQ 

P-I 

£ 

IS] 

r- 

G 

CO 

3 

O 


CuZn31Si 


CuA119Mn 


AlZn5Si 


Resistance statique 






















R p0,2 [N/mm2] 


33 


63 


47 


166 


120 


150 


120 






230 




70 


91 


78 


213 


245 


270 


240 






280 


R m [N/mm 2 ] 






















Module d'elasticite 
























31 


57 


58 


87 


83 


110 


95 


100 


105 


75 


E [ kN / mm 2 ] 






















Compression 
























78 


63 


45 


141 


146 










210 


R e 20 °C [N/mm 2 ] 


44 


38 


















100°C 


120 


180 


150 


715 


900 












R m 20 °C [N/mm 2 ] 


76 


120 


















100°C 






















Resistance dynamique 






















R a [ N / mm 2 ] 








69 
















33 






89 












125 


Rfa [N/mm 2 ] 






















Durete HB [daN/mm 2 ] 






















A 20 °C 


24 


27 


23 


86 


75 


85 


75 


90 


100 


85 


>' 

cn 

o 

o 

o 


20 


23 


17 
















A 100°C 


10 


13 


10 


79 


67 




65 






72 


Composition en % 






















Cu 


1 


6 


3,5 


70 


80 


92 


83 


68 


CO 

CO 


1 


Pb 


73 


2 




21 


10 




6 






1 


Sn 


10 


80 


89 


6 


10 


8 


7 








Sb 


16 


12 


7,5 
















Zn 














4 


31 




5 


A1 


















9 


91 


Si 






















Ni 








3 












1 


Mn 


















3 




Proprietes physiques 






















Temperat. de fusion °C 


235 


183 


237 


327 




860 


326 


900 


980 


550 


Masse volum. kg/dm 3 


10 


7,4 


7,4 


OX 

CO 


9,0 


8,7 


OX 

CO 


8,4 


7,6 


2,9 


Coeff. dilatat.*E6 K -1 


24 


22 


24 


18 


18 


18 


18 


18 


15 


23 


Conductivite W/m'K 


18 


28 


31 


39 




43 


34 


48 


31 


108 



* Alliage de fusion, metal pour coussinet moule 



Le metal antifriction est applique dans la coquille du coussinet, generalement en acier, par 
le procede de centrifugation. La temperature du metal blanc en service reste normalement en 
dessous de 120°C. L'epaisseur du metal antifriction, apres usinage, est de 2 a 3 mm, cette 
epaisseur etant d’autant plus faible que la pression d'utilisation est elevee. L'alliage de base se 
compose de 80 a 90% d’etain complete par de l’antimoine et du cuivre afin d’obtenir un 
durcissement par fonnation de cristaux mixtes. Sous l'effet de charges elevees et/ou de 
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temperatures superieures a 120°C, la structure cristalline se desagrege avec le temps et les 
proprietes specifiques se deteriorent fortement. 

Les coussinets en metal massif sont utilises seulement pour de petits paliers ou comme 
segments porteurs pour butee. La bonne conductibilite thermique des alliages a base de cuivre 
possede des effets avantageux sur la formation du film porteur. 

13.4.2.6 ALIGNEMENT DE L'ARBRE ET DU COUSSINET 

Le mauvais alignement de l'arbre et du coussinet est tres souvent responsable d’avaries de 
paliers. Sous l'effet des charges, les deux composants metalliques se deferment et les 
generatrices des cylindres s’incurvent et modi fieri t ainsi l’epaisseur du film dans le sens axial. 
La theorie dite elastohydrodynamique essaie de fournir des valeurs sur les deformations des 
corps et sur la portance du fluide. Les moyens technologiques pour atteindre le mieux 
possible les conditions theoriques de parallelisme des axes sont les suivants : 

1. Fixation rigide : cette solution simple pour le coussinet convient seulement pour les 
paliers courts avec B/D < 0,5. Un controle de l’epaisseur minimale du film est necessaire 
afin de garantir une separation sure entre l'arbre et le coussinet. 

2. Fixation a rotule : cette solution parait etre a premiere vue une bonne conception et 
consiste a soutenir le coussinet par une partie spherique pleine sur l’exterieur des coquilles 
ajustee dans deux cavites spheriques creuses du carter. Comme le frottement de repos 
entre des pieces seches est toujours tres important, le deplacement du coussinet s'effectue 
seulement si la poussee resultante depasse la tangente au cercle de frottement. Le 
parallelisme des axes n’est done pas assure et cette solution est de plus en plus 
abandonnee. Pour rendre ce type d'appui vraiment operationnel, il faudrait prevoir par 
exemple une articulation spherique avec une alimentation hydrostatique ! 

3. Fixation sur appui spherique : La figure 13.21 montre une execution d'un coussinet de 
turbine a vapeur equipe d’un appui pseudo spherique. L'alignement avec l’arbre s'effectue 
par rotation et par deformation du plot inferieur. Le centrage horizontal et/ou vertical de 
l'axe du coussinet est assure par des cales d’epaisseur. Un ergot, place dans la partie 
superieure, s'oppose a la rotation du coussinet et limite l’inclinaison du coussinet. 

4. Fixation sur appui deformable : les petits coussinets peuvent etre centres et soutenus dans 
des parois elastiques et minces. Ce type de support peut se deformer facilement et 
compenser les erreurs de parallelisme. 

5. Rapport B/D : La methode generate consiste a limiter le rapport B/D aux valeurs 
comprises entre 0,4 et 0,8 . Les coussinets etroits sont reserves aux vitesses elevees et aux 
applications a encombrement reduit. 

13.4.2.7 LUBRIFICATION 

Le systeme d’amenee et de recuperation du fluide lubrifiant doit assurer un apport suffisant 
de liquide, refroidir les pieces, evacuer l’energie perdue par cisaillement et les particules 
d'usure en suspension. Les moyens classiques sont : 

1 . Par bague : Le mouvement de la bague est provoque par le frottement entre la bague et 
l’arbre. Cette piece transporte le fluide par adherence vers l’orifice d’alimentation du 
coussinet. La vitesse de la bague est limitee a environ 10 m/s. Ce type de lubrification se 
trouve dans les paliers faiblement charges et aux temperatures d’equilibre inferieures a 
60°C. 

2. Par circulation forcee : La circulation du fluide lubrifiant est assuree par une pompe et 
une tuyauterie d’amenee et de recuperation. La pression d’arrivee au niveau du coussinet 
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est comprise habituellement entre 1 et 2 bar. Le debit de la pompe est toujours superieur 
au debit donne par les courbes ou formules afin de maintenir la temperature de sortie dans 
une limite acceptable. Le circuit comprend un bac a huile, un ou plusieurs fibres, un 
systeme de refrigeration interne ou externe, eventuellement de chauffage, des instruments 
de controle de la pression et des diverses temperatures. 

Le palier comprend un certain nombre d’accessoires relatifs a la lubrification : niveau 
d’huile, voyant de circulation, orifice de remplissage et de vidange du bac, protection contre 
les fuites de fluide et contre l’introduction de poussieres ou souillures. 




Figure 13.23 Palier fixe par une bride : conception Renk-Wiilfel EF, avec carter nervure : 
a) Carter; b) Coussinet avec bague de butee; c) Coussinet avec lubrification a bague et butees a patins; 
d) Coussinet avec lubrification sous pression et butees a patins. 

13.4.2.8 COMPLEMENTS 

Bien que le nombre de Sommerfeld, allie au rapport (3 = B/D, a la position de 
l'alimentation du fluide par rapport a la direction de la charge, a Tangle d’action du coussinet, 
caracterisent le comportement du palier, ce nombre ne suffit pas toujours pour juger la qualite 
des parametres adoptes. La variation de la temperature et de la viscosite dans le film porteur, 
les modifications de la charge et la duree de vie probable du palier sont des facteurs essentiels. 
Ces grandeurs peuvent se trouver seulement par des mesures sur des executions industrielles 
ou deja en laboratoire. En particulier, le choix de la matiere des surfaces de glissement de 
l’arbre et du coussinet, du degre de finition, de la durete jouent un role important. Tout essai 
de palier donne lieu a la determination de nombreuses caracteristiques telles les pertes 
mecaniques, les temperatures maximales du metal antifriction, du debit de fluide entre les 
surfaces, des deformations sous l’effet des pressions et du gradient thennique. Les proprietes 
tribologiques de Thuile sont primordiales en particulier le choix de la viscosite de service, la 
duree de vie avant vieillissement et les possibility de regeneration. Le comportement d’une 
machine peut etre influence par le choix de la qualite du fluide porteur et par la temperature 
d’entree dans le palier. Si les temperatures locales depassent environ 120°C, des segregations 
d’huile se deposent sur les surfaces par formation de goinme et le jeu du palier peut disparaitre 
plus ou moins completement ! 



-2.163 - 




Organes de transmission directe 



13.4.3 EXEMPLE DE COMPORTEMENT D’UN PALIER 

Soit a determiner le comportement d’un palier cylindrique de machines 180° devant 
supporter une charge radiale F r = 80 kN a la frequence de rotation n = 30 t/s . Les coquilles 
du coussinet sont en acier revetues de metal blanc et reposent sur une articulation rotative. 
L'aire exterieur du palier est estimee a 0,8 m 2 . Temperatures : ambiante 25°C, entree du 
lubrifiant dans le palier 35°C, huile de lubrification ISO-VG 32. 

13.4.3.1 DIMENSIONS GENERALES ET VALEURS FONDAMENTALES 

En admettant une pression moyenne p = 2,5 N/mm 2 et un rapport [3 = B/D = 0,8, le diametre du 
coussinet ou de l’arbre a prevoir est trouve par : 

D = [80 000 N / (0,8 '2,5 N/mm 2 )] 1/2 = 200 mm. 

Longueur du coussinet : B = 150 mm et (3 = 150/200 = 0,75. 

Pression moyenne : p = 80 000 N / (200 150) mm 2 = 2,667 N/mm 2 . 

Vitesse angulaire : co = 2 n 30 s' 1 = 60 n s' 1 . 

Vitesse de glissement : v u = 0,1 m 60 n s' 1 = 18,85 m/s. 

Jeu relatif a prevoir \|/ = 1,3 a 2 %o. 

Lubrifiant : ISO-VG 32 V v40 °c = 32 mm 2 /s v v i 0 o°c = 5,4 mm 2 /s. 

pi5°c = 0,872 kg/dm 3 . 

Pente de la droite m = -3,6989, ordonnee a l'origine n = 9,41 14. 

Metal antifriction Lg Sn 89 Pression admissible p 2 o°c = 45 N/mm 2 . 

Champs de tolerance Coussinet : 200 H8 Arbre : 200 d8 

Jeu moyen : j d = 'll (0 + 72) pm - 'll (-170 - 242) pm = 242 pm, 

Jeu relatif a froid : i|/ = 1,21 %o. 

Viscosite du lubrifiant : admis provisoirement 30 mm 2 /s et ty = 0,027 Ns/m 2 . 

Nombre de Sommerfeld : So = 2,667 10 6 N/m 2 ■ 1,212 10' 6 /(60 7t s' 1 0,027 Ns/m 2 ) = 0,767. 

13.4.3.2 CONDITIONS DE REPOS 

Les caracteristiques du metal antifriction sont : 

Alliage selon DIN Lg Sn 89 

Modules d'elasticite coussinet : E c = 58 000 N/mm 2 , arbre : E 3 = 210 000 N/mm 2 , 

Coefficient de contraction v c = v a = 0,3, 

Module d'elasticite "resultant" E ca = 99 885 N/mm 2 , 

Pression admissible p a dm = 45 N/mm 2 , 

Rayon reduit r t =100 mm/0,00121 = 82 600 mm, 

Pression maximale p max = [80000 N 99885 N/mm 2 1(2 n 82600 mm 150 mm)] 03 = 

Pmax = 10,1 N/mm 2 . 

Demi largeur de contact a = [8 80000 N 82600 mm/(7t 99885 N/mm 2 150 mm)] 1/2 = 33,5 mm. 

Toutes ces valeurs sont admissibles. 

13.4.3.3 COMPORTEMENT EN FONCTION DE LA TEMPERATURE DE CALCUL 

En appliquant les relations proposees pour le palier 180°, il est possible de trouver le 
comportement de cet element en fonction de la temperature de calcul. La premiere partie du tableau 
suivant contient les resultats numeriques et la figure 13.24 montre la variation de la viscosite 
dynamique, de la hauteur minimale du film, du nombre de Sommerfeld et du coefficient de frottement 
equivalent en fonction de la temperature de calcul comprise entre 20° et 80°C. 

13.4.3.4 TEMPERATURE DE FONCTIONNEMENT 

Le point de fonctionnement du palier hydrodynamique depend directement de la temperature 
d'equilibre, cette grandeur se trouvant au moyen du bilan energetique selon relation proposees : 
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Ql + Qca + Q r + P& - 0 OU Pfr - - (Ql + Q c a + Qr)- 
avec : Qi = - p c C c V\ (fl s - i) c ) if = 35°C et if = ? p c , C c , V\ dependent de la temperature. 

Q ca = - a A (t> ca - i3 a ) a = 19 W/m 2 K pour v air = 1 m/s, A = 0,8 m 2 r> a = 25°C et f> ca = ? 
Qr = - p c C c V, (i3 rs - fl re ) Cette puissance thermique est nulle car il n'y a pas de refroidisseur. 
Pf r = ji e F r v u F r = 80 000 N, v u =1 8,85 m/s, p e dependant de So. 

En substituant ces valeurs dans l'expression generate, le bilan numerique devient : 

(i e 80000 18,85 = p c C c Pi (if s - 35°C) + 19 0,8 (rf ca - 25°C). 





Figure 13.24 Comportement du palier en fonction de la temperature de calcul 

La determination du coefficient de frottement equivalent s'effectue, pour So ~ 1, a la temperature de 
calcul : f) c = 1 / 2 (d e + il /) et la temperature du carter est supposee correspondre a la temperature de 
sortie de l'huile du coussinet, soit tl ca ^ i) , = inconnue. Les caracteristiques de l'huile dependent de la 
temperature de calcul : debit, masse volumique et chaleur massique. La recherche de la temperature 
d'equilibre consiste a determiner les deux termes du bilan energetique en fonction de la temperature de 
sortie de l'huile. Le tableau 13.4 donne les diverses valeurs necessaires a ce controle. 



Tableau 13.4 

Comportement du palier hydrodynamique et temperature d'equilibre 

Caracteristiques en fonction de la temperature de calcul 



Temper . 


Viscosite 


Nombre 


Excentr . 


Angle 


Hauteur 


Debit 


Coefficient 


°C 


Ns/m 2 


So 


Epsilon 


Beta F 


h 0 [mm] 


dm 3 / s 


be 


20 


0.07442 


0.278 


0.337 


65.869 


0.080 


0.0829 


0.00794 


25 


0.05663 


0.366 


0.403 


62.724 


0.072 


0.0948 


0.00617 


30 


0.04395 


0.471 


0.465 


59.270 


0.065 


0.1049 


0.00494 


35 


0.03474 


0.596 


0.522 


55.604 


0.058 


0.1133 


0.00405 


40 


0.02790 


0.742 


0.572 


51 . 927 


0.052 


0.1199 


0.00340 


45 


0.02275 


0.910 


0.616 


48.421 


0.046 


0.1248 


0.00290 


50 


0.01880 


1 . 102 


0.655 


45.201 


0.042 


0.1283 


0.00252 


55 


0.01572 


1.317 


0.689 


42.318 


0.038 


0.1306 


0.00221 


60 


0.01330 


1.558 


0.719 


39.778 


0.034 


0.1320 


0.00197 


65 


0.01136 


1 . 823 


0.745 


37.558 


0.031 


0.1326 


0.00177 


70 


0.00980 


2 .114 


0.768 


35.623 


0.028 


0.1326 


0.00160 


75 


0.00852 


2.430 


0.788 


33.933 


0.026 


0.1322 


0.00146 


80 


0.00747 


2.773 


0.806 


32.452 


0.024 


0.1315 


0.00134 



Il est admis que le debit d'huile en circulation correspond exactement au debit entrant dans le 
coussinet. Le tableau ci-apres permet de trouver les temperatures de calcul et de sortie du lubrifiant du 
palier en interpolant lineairement dans le tableau, soit : 

- temperature de sortie de l'huile : entre 55° et 60°C — > temperature 55, 9°C 
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- temperature de calcul : entre 45 et 47,5°C — > temperature 45,5°C. 

A ces temperatures, les conditions de fonctionnement du palier en charge statique sont citees 
ci-apres. 



Tableau 13.5 

Comportement du palier hydrodynamique et temperature d'equilibre 

Recherche de la temperature d’equilibre 



Temperatures du lubrifiant 














- d' entree 


35 


35 


35 


35 


35 


35 


35 


35 


- de sortie 


35 


40 


45 


50 


55 


60 


65 


70 


- de calcul 


35 


37,5 


40 


42,5 


45 


47,5 


50 


52,5 


Caracteristiques a 


la temperature 


: de calcul 










Vicosite cinemat. 


39, 8 


35, 6 


32,0 


28,8 


26, 1 


23,7 


21,6 


19,7 


dynami . 


0,0343 


0,0306 


0,0275 


0,0247 


0,0223 


0,0202 


0,0184 


0,0167 


Masse volumique 


0,861 


0, 859 


0, 858 


0, 856 


0,855 


0, 854 


0,852 


0,851 


Chaleur massique 


1763 


1751 


1740 


1728 


1717 


1705 


1694 


1682 


Nombre So 


0,60 


0,67 


0,74 


0,82 


0,91 


1,00 


1,10 


1,21 


Debit huile 


0, 113 


0, 117 


0, 120 


0, 123 


0,125 


0, 127 


0,128 


0, 130 


Frottement p e % 


0,405 


0,370 


0,340 


0,313 


0,290 


0,270 


0,252 


0,235 


Puissances (en W) 


















- produite 


6110 


5580 


5130 


4720 


4370 


4070 


3800 


3540 


- evacuee carter 


152 


228 


304 


380 


456 


532 


608 


684 


- evacuee huile 


0 


880 


1792 


2730 


3670 


4623 


5542 


6513 


- evacuee totale 


152 


1108 


2096 


3110 


4126 


5155 


6150 


7197 



RESULTATS DU CALCUL DU PALIER HYDRODYNAMIQUE 

PALIER 180° 



Temperature de calcul 
Temperature ambiante 
Temperature entree huile 
Viscosite dynamique 
Nombre de Sommerfeld 
Excentricite relative 
Angle de la fente minimale 
Coefficient de frottement 
Epaisseur du film d'huile 
Couple de frottement 
Puissance thermique produite 
Puissance thermique dissipee 
Debit d'huile dans le palier 



51.5 °C 

25.0 °C 

35.0 °C 
0,00219 Ns/m2 

0,93 
0.620 
47.80° 
0.00282 
0.045 mm 
22.86 m*N 
4310 W 
4310 W 
0.129 dm3 / s 



13.4.3.5 VITESSE LIMITE INFERIEURE 

Cette vitesse se determine au moyen des deux chiffres proposes par H.H. Ott et E. Wenig. Le 
calcul des deux constantes a et b s'effectue a partir de deux points lus sur la courbe ou en introduisant 
les valeurs numeriques proposees par les auteurs : 

a = 1,4 et b = 2,25 . 

L'epaisseur minimale admissible est supposee egale a 6 pm pour le diametre 200 mm. En appliquant 
les relations donnees dans le texte, la vitesse angulaire limite est alors : 

(Glim = 3,34 rad/s. 

Le controle des deux chiffres et la position du point representatif sur le graphique donne : 

- chiffre de charge : W* = 2, 1 7, 
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- chiffre de film minimal : H* = 2,44. 

Le point defini par ces deux valeurs se trouve sur la courbe de la figure. La vitesse angulaire limite 
montre que le regime hydrodynamique existe deja a partir de 0,5 tour par seconde. 

Comme les coquilles du coussinet sont en acier et en admettant l'equilibre thermique atteint, l'effet de 
la temperature est pratiquement negligeable dans cette execution. La puissance specifique produite a 
l'interieur du demi coussinet vaut : 

P&/A o s 5 = 43 10 W / (7t 10 cm 15 cm) = 9,2 W/cm 2 ! 

Ce resultat montre une particularite du palier lisse : la production d'energie calorifique est tres 
localisee. 




Figure 13.25 Equilibre thermique et deplacement du centre de l'arbre dans le coussinet 



13.5 PALIERS MULTILOBES 

Le palier cylindrique possede seulement un film porteur alors que les types derives, 
appeles paliers multilobes, presentent pratiquement deux a quatre films porteurs. 



Nombre 
de films 
d’huile 
porteurs 


Paliers k surfaces 


Paliers k poches 


Paliers k segments pivotants 
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Figure 13.26 Geometrie de l'alesage des paliers multilobes en fonction du nombre de films porteurs 

et des sens de rotation (cliche ABB 504887.1 f) 



-2.167- 


















Organes de transmission directe 



Selon figure 13.26, il est possible de distinguer des paliers a surfaces fixes, a poches et a 
segments fixes ou pivotants pour un ou deux sens de rotation. Dans les paliers multilobes a 
surfaces fixes, ces surfaces sont en arc cylindrique a centres distincts. Des rainures axiales 
d’alimentation et d’evacuation sont placees a la jonction des lobes. 

13.5.1 PALIER A DEUX LOBES 



Le palier a deux lobes, appele egalement palier citron, est constitue de deux demi 
coussinets usines en cylindrique avec cales intermediaries, les centres 0\ et O 2 des deux 
surfaces cylindriques etant confondus. Apres elimination de ces pieces auxiliaires, le centrage 
de l’arbre et la stabilite de la ligne d’arbres sont ameliores grace a la presence du double film 
hydrodynamique. Pour mettre en equation ce genre de palier, on considere separement chaque 
lobe comine un palier a arc de film partiel, dans le cas particulier coinme un palier 180°. La 
portance hydrodynamique globale est obtenue par sommation des portances partielles de 
chaque surface. La recherche des deux excentricites relatives en regime de marche doit 
s'effectuer coinme dans le cas du palier cylindrique. A chaque position de l’arbre correspond 
une repartition de la pression sur les lobes superieur et inferieur. Les caracteristiques 
generates de ce palier, utilise dans les turbomachines, sont : 



- conception : 

- montage : 

- prix : 

- reparation : 

- charge : 

- stabilite : 

- amortissement : 

- pertes : 

- pieces de rechange : 

- influence de l'arbre : 



simple, 

simple, 

bas, 

simple, 

moderee, 

moderee, 

modere, 

elevees, 

palier complet, 

moderee. 



Les pertes dans ce palier sont elevees car les deux films participent aux forces de cisaillement 
s'opposant a la rotation de l’arbre. 





Arbre mobile 




Figure 13.27 Principe de la geometrie des paliers a deux, trois et quatre lobes 

13.5.2 PALIERS A TROIS OU QUATRE LOBES 

Les paliers a trois ou quatre lobes permettent un meilleur centrage de l’arbre dans le 
coussinet et plusieurs fabricants offrent des executions dans des dimensions comprises entre 
20 mm et 200 mm. Les executions courantes comprennent des paliers pour charge radiale 
seule et pour charges combinees radiale - axiale avec butees hydrodynamiques. Le controle de 
ces elements de catalogue est fortement simplifie. Tous ces paliers presentent des pertes par 
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cisaillement tres elevees et ne conviennent pas dans les grandes machines. De nombreuses 
variantes ont ete proposees depuis des decennies. Le symbole utilise en allemand, et se 
trouvant souvent cite dans les articles techniques, est : MGF pour Mehrflachengleitlagern. 

13.5.3 PALIERS DE GUIDAGE A SEGMENTS FIXES 

Les machines a axe vertical necessitent l’emploi de paliers de guidage afin de centrer les 
parties mobiles et supporter les desequilibres engendrees par des charges radiales parasites. 
Les pertes dans ce genre de palier sont relativement importantes et cornme les dimensions 
diametrales sont presque toujours tres grandes, un metre et meme plus, il est tres difficile 
d'executer un palier cylindrique et d'assurer une cylindricite suffisante. Le palier de guidage a 
segments fixes facilite la fabrication et le montage du guidage. L'ajustement des segments, 
generalement au nombre de quatre a six, permet de regler le jeu entre l’arbre et les surfaces de 
glissement, de diminuer les pertes, d’alimenter chaque segment en fluide lubrifiant, de 
controler la circulation du liquide et sa temperature, voir figure 13.28. 




Figure 13.28 Palier de guidage a segments fixes dans une turbine hydraulique a axe vertical 

13.5.4 PALIERS A SEGMENTS PIVOTANTS 

Dans les grandes machines a axe horizontal ou vertical, l'augmentation des puissances a 
transmettre provoque une augmentation des frequences de rotation et des diametres des arbres 
transmettant les couples. Les pertes dans les paliers represented facilement 0,5% de la 
puissance de la machine. Selon ABB, pour une turbine a vapeur de 1300 MW, la vitesse de 
glissement dans les paliers peut atteindre 135 m/s, la masse a soutenir par palier 200 tonnes et 
la puissance perdue 6,5 MW a evacuer vers l’exterieur du carter des paliers ! 

1 . Description generate 

L'utilisation de paliers cylindriques ou multilobes dans les grandes machines fait 
apparaitre malheureusement des pertes par frottement inadmissibles causees par leur 
fonctionnement en regime turbulent. Les recherches effectuees par ABB ont montre une 
limite superieure du regime laminaire pour un nombre de Reynolds satisfaisant la condition 
suivante : 

Re = v u ho’ t Vo > 1 100 ± 100. 

avec : v 0 viscosite du fluide lubrifiant a la temperature d’entree dans le palier, 
h ( y jeu moyen du palier : h ( y = 0,5 ( D - d), 
v u vitesse circonferentielle de l’arbre. 
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L'apparition du regime turbulent dans les paliers entraine une forte augmentation des pertes et 
influence defavorablement le dimensionnement du systeme de refroidissement dans le sens 
d’une augmentation des couts. Dans la relation ci-dessus, pratiquement un seul parametre peut 
etre modi lie pour eviter ce regime : la hauteur de la fente, car la vitesse circonferentielle est 
imposee par le couple a transmettre et la frequence de rotation de la machine, la viscosite 
pouvant varier seulement dans un domaine tres lirnite. Les segments etant articules, un 
ajustement automatique de la position du segment se cree par faction des poussees 
hydrodynamiques, soit dans le sens circonferentiel, soit dans le sens axial alin de suivre la 
deformation de l’arbre. Le jeu radial rnoyen est plus petit que dans les autres types de paliers a 
coussinets fixes et de ce fait, les pertes sont plus faibles. Les caracteristiques dynamiques du 
palier a segments sont aussi plus favorables, car une bonne stability est obtenue pour une 
certaine rigidite de l’arbre. 

2. Conditions de fonctionnement 

Le nombre de patins est generalement compris entre trois et cinq. En fonctionnement, 
chaque segment presente une certaine inclinaison par rapport a l’arbre fixant la variation de 
l’epaisseur du film. Le calcul de la position de l’equilibre de l’arbre dans le palier impose une 
poussee hydrodynamique resultante directement opposee a la charge radiale exterieure. La 
poussee sur chaque patin doit etre detenninee separement, la ligne d’action de cette poussee 
devant passer obligatoirement par le point d’articulation du segment. La recherche de 
l’equilibre s'effectue par voie iterative. La direction des poussees partielles est dirigee, avec 
des ecarts insigni Hants, vers le centre de l’arbre. Cette direction reste pratiquement constante 
quelle que soit la direction de la charge exterieure. Le patin oscillant se comporte presque 
cornme un segment fixe sous une charge de direction constante. Le calcul du patin est ainsi 
ramene au calcul du segment fixe pris isolement. Les mesures sur des paliers reels ont montre 
non seulement une variation importante de la pression sur chaque segment, mais egalement un 
gradient thennique non negligeable dans le film porteur, figure 13.29. 




Figure 13.29 Palier d'essai equipe de patins oscillants prevu pour un diametre d = 560 mm. 
Valeurs obtenues au cours d'essais a 60 t/s, une charge radiale de 1 = 1000 kN, 2 = 750 kN : 
a) pression; b) temperature (cliches ABB) 

3. Geometrie des segments et hypotheses de control e 

Les dimensions particulieres intervenant dans la definition du palier a segments 
orientables sont ; 

- le nombre de patins ; z , 

- le jeu minimal du palier : A/? min = R-r, 
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- le rayon de courbure du patin : 

- l’excentricite du centre de courbure : 

- le rapport des courbures : 

- la position relative du point fixe : 



Rp, 

e = R p - R, 

\|/ r (& 3" A/?mm)/ AR m j n , 

<Pr — *Pl/^Ppatin- 



Si le palier doit pourvoir supporter les deux sens de rotation, la position relative du point fixe 
est egale a 0,5. Le calcul des proprietes du palier se deroulant dans le film porteur part de 
deux relations : 



- Tequation differentielle de Reynolds complete si la charge est variable selon (4.39.3), 

- une seconde equation aux derivees partielles decrivant Involution des temperatures dans le 
film. Cette equation suppose que Tenergie produite dans le palier est evacuee entierement par 
la circulation du fluide. La temperature est admise constante dans le sens axial et par 
consequent depend seulement de Tangle circonferentiel. La variation de la viscosite tient 
compte de Teffet de la temperature et de la pression. La solution se trouve encore simplifiee si 
Ton admet une repartition parabolique de la pression dans la direction axiale. L'equation de 
Reynolds devient une equation differentielle ordinaire non homogene de deuxieme ordre. Les 
mesures effectuees sur des paliers reels montrent une bonne concordance entre la theorie et 
les resultats experimentaux. Le nombre de Sommerfeld est encore defini par la relation de 
base. D'apres ABB, le coefficient de frottement relatif mesure a demi et pleine charge, a 30 
t/s, vaut : 

-pour So = 0,6 => p e A|/ = 0,55 -pour So =1,2 =» |a e A|/ = 0,28. 



13.5.5 PALIER A DOUILLE FLOTTANTE 



Ce type de palier se compose de deux tubes cylindriques montes Tun dans Tautre, le 
premier, plutot epais, constituant le coussinet fixe proprement dit, le second mince et libre, 
guide axialement, entre le premier et Tarbre. L’alimentation en fluide porteur s'effectue de 
Texterieur vers les parties centrales a travers des orifices de communication. Ce type de palier 
s'emploie dans les appuis faiblement sollicites et a frequence de rotation elevee, un exemple 
etant donne par les paliers des petits turbocompresseurs pour moteur Diesel. Bien con 9 us, ils 
ont un bon comportement en charge et une stability suffisante. 




Figure 13.30 Palier cylindrique a douille flottante : principe de la conception 
Comportement en fonction de So s pour : D e /D[ = 1,25; B\/D[ = B 2 /D[ = 0,5 

13.5.5.1 DIMENSIONS GEOMETRIQUES ET HYPOTHESES INITIALES 

Les dimensions geometriques principals sont donnees sur la figure ci-dessus representant 
un palier a douille flottante avec alimentation centrale par une rainure circulaire, le guidage de 
Tarbre etant assure par deux cylindres de longueur B\ et Bi. Les dimensions sont : 
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A = 2 R c 


diametre du coussinet, 


D e = 2 Fe 


diametre exterieur de la double flottante, 


A = 2 F; 


diametre interieur de la double flottante, 


da = 2 F a 


diametre de l’arbre, 


B = B\+ B 2 


longueur portante totale de la double et du coussinet, 


F r 


force radiale sur l’arbre, supposee agir verticalement vers le bas, 


AF; = F;-F a 


jeu radial interieur, 


A F e = F c -Fe 


jeu radial exterieur, 


Vi = AFi/F a 


jeu relatif interieur, 


Ve = A F e /F e 


jeu relatif exterieur, 


C0 a 


vitesse angulaire de l’arbre, 


C0 d 


vitesse angulaire de la double, 


C0 c 


vitesse angulaire du coussinet : admis co e = 0. 



Les hypotheses complementaires introduites dans l'etude du comportement de ce palier sont : 

- le fluide lubrifiant est incompressible et possede une viscosite et une densite constantes, 

- le fluide obeit aux lois des fluides newtoniens, l’ecoulement restant laminaire, 

- la double flottante est a masse negligeable done le poids est beaucoup plus petit que les 
poussees oleohydrauliques. Le palier est du type palier 360°. 



13.5.5.2 EQUILIBRE DE LA DOUILLE 



Le comportement du palier depend de la frequence de rotation de la double libre. La 
vitesse angulaire peut se trouver a partir de l'equihbre de translation et de rotation de la 
double. La poussee interieure F, doit etre egale a la poussee exterieure F e , mais de sens 
contraire. Les vitesses angulaires entre l'arbre et la double sont co a et coa, entre la double et le 
coussinet seulement co d si le coussinet est suppose fixe. Les deux nombres de Sommerfeld 
correspondant se trouvent par [2.44] : 

F-M 



interieur : 



exterieur : 



So- =■ 



5 A bvi(®a+®d) 



So = 



F e Vl 



5 Abve®d 

Comine l’equihbre de translation impose d’egalite des poussees, alors F, = F e et : 



So ; _ A rp 



( 3 2 

Vi 



co,. 



Abv 



CO, 



®a+®d v; 1 + ®c 



SO e AbvAVej 
avec comine simplification de l’ecriture les rapports suivants : 

D 0 = DJD i ilvo = bve/bvi Vo = Ve/Vi et 

II vient : 



(13.17.1.1) 

(13.17.1.2) 

(13.17.2) 



co 0 — co d /co a . 



FF.ii/i 



71 



SOj-y/l 



0)3 _a>d - — sinPj 



-p z CO, + CO, 



= FR e y e 



71 



So eA /l 



+ sinP e 



-s: 



(13.17.3) 



L’equibbre de rotation peut se trouver a partir de la relation du coefficient de frottement 
equivalent valable pour le palier 360° en tenant compte du signe des vitesses angulaires. II est 
possible d’ecrire l’egabte : 
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1 _ <o a _ S °e D o n 

®d So . Vo 



(13.17.4) 



Cette derniere relation se laisse resoudre numeriquement en partant des effets soit sur 
l’exterieur, soit sur Tinterieur de la douille en supposant vj/ 0 /(D 0 ri 0 ) constant. En admettant 
merne viscosite dans les deux fentes, done r| 0 = 1, les grandeurs D 0 et \|i u caracterisent le 
palier. En simpliliant l'expression du coefficient de frottement equivalent et en utilisant la 
relation de Vogelpohl, soit |i e A|/ = tt/So si So < 1, il est possible de trouver : 



S °e n 1 + CO o 

— -= D \i/ 

SO: 1-CO. 



(13.17.5.1) 



et finalement co = — = t- . (13.17.5.2) 

' + AiBvo/Vo 

le rapport des vitesses angulaires de la douille et de l'arbre. La figure 13.30 montre 
l’excentricite et ce rapport des vitesses en fonction du nombre de Sommerfeld de substitution 
So s = So; (1 + co 0 ) pour divers rapports \|/ 0 A|V 



13.5.5.3 PORTANCE ET COMPORTEMENT 

Pour trouver la portance et le comportement du palier reel a partir du palier infinirnent 
large, P.A. Fink [4.64] a introduit une repartition parabolique de la pression dans la direction 
axiale. Le chiffre moyen de pression n(cp) est relie au chiffre de pression local TI(cp) par une 
relation : 



n(cp) = \m/(m+ 1)] n(<p), 

avec : m = 2 + |3 2 /(1 + (3). 

Pour un rapport [3 = B/D = 0,5, m = 2,17 et le facteur de correction vaut 0,684 . Cette 
hypothese, proposee par divers auteurs, correspond assez bien avec la realite. Les deux 
nombres de Sommerfeld peuvent s'exprimer en fonction des deux excentricites et il est 
possible de trouver par voie iterative la trajectoire du centre de l'arbre et du centre de la 
douille par rapport au coussinet fixe. Cet auteur a compare le comportement du palier a 
douille et du palier cylindrique sous charges constante et variable en fonction du temps. Les 
conditions favorables de fonctionnement du palier a douille flottante sont donnees pour : 

- un jeu relatif egal a Tinted eur et a Texterieur, 

- une diminution des risques de regime turbulent dans Tecoulement, 

- une diminution des pertes a jeux identiques, 

- une amelioration de la stability et une augmentation de la raideur et de Tamortissement. 
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13.6 PALIERS HYDRODYNAMIQUE SOUS CHARGE VARIABLE 

Le palier radial cylindrique 360° peut aussi supporter des charges variables en module et 
direction. Sous l'effet de ce genre de charges, le fluide lubrifiant subit non seulement un 
cisaillement tangentiel mais aussi un ecrasement radial qu'il est possible d’estimer a partir de 
la relation differentielle de Reynolds. Le comportement non lineaire du palier 
hydrodynamique est un autre probleme a resoudre et la stability d’une ligne d’arbre centree 
dans des paliers hydrodynamiques sera discutee en fin de chapitre. 

13.6.1 PALIER INFINIMENT LONG EN ECRASEMENT 

Le comportement du palier en ecrasement est tout d’abord etudie pour un palier 
cylindrique infiniment long a fin de pouvoir resoudre simplement un cas particulier de 
l’equation differentielle aux derivees partielles de Reynolds et de decouvrir les proprietes sous 
l'effet de l’ecrasement. 



13.6.1.1 RELATION ET CONDITIONS AUX LIMITES 



La rnise en equation du comportement en ecrasement part du mouvement radial pur, done 
sans rotation, du centre de l’arbre par rapport au coussinet cylindrique. La cinematique 
generale du centre de l’arbre peut se donner sous la forme : 

ve = dh/dt = \\i R s avec s = da/d/ . 



Le premier terrne du second mernbre de l’equation differentielle de Reynolds tombe et le 
chiffre de pression se transforme alors en : 

.2 



ne = 



EvS 



(13.18.1) 



L'equation differentielle aux derivees partielles de Reynolds en ecrasement devient : 



_d_ 

Sep 






V 



Sep 



f D \ 2 



_d_ 

dy 






V 



dy 



= 12coscp. 



(13.18.2) 



Les premieres recherches sur le comportement du palier cylindrique en ecrasement datent des 
annees 1950 et les conditions aux limites different d'un auteur a l'autre. Les hypotheses 
introduites sont principalement les suivantes : 

1 . Pression nulle sur l'axe perpendiculaire a la direction du deplacement : 

Tle(0,5 7t) = 116(1,5 7f> = 0. 



2. Pression symetrique de part et d’ autre du deplacement : 

ne(7t - q>o) = ne(7r + (p 0 ) . 

La pression nulle se situe generalement plus loin que cp 0 = ± 90° dans le coussinet. II est 
necessaire de fixer une condition supplemental afin de satisfaire l’equation de continuite et 
la repartition de la pression sous la fonne : 

(drie/d(p)7t-(p 0 = (dITe(d(p)7 t +(p 0 = 0 . 

Cette condition complementaire correspond a la condition proposee par Reynolds en rotation 
pure. Elle est nominee souvent condition physique aux limites. 
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13.6.1.2 MISE EN EQUATION GENERALE 

L'equation differentielle de Reynolds se transforme en une equation differentielle 
ordinaire de second ordre, la pression ne dependant plus de la position du point dans le sens 
axial : 

r) ( dn ^ 

— H 3 i- = 12costp. (13.18.3) 

^ a<p 

En introduisant la hauteur relative H( ( p) selon (4.39.5), soit : 

H = 1 + s costp, 

et apres double integration : 

an i= i 2 simp +Cp 

dtp (l + scostp) 

El^ = 12 C ostp“ l — 2 + C lC p + C 2 . (13.18.4) 

2 (l + SCOStp) SCOStp 

La premiere constante d’integration C\ peut se trouver a partir de la symetrie des pressions : 

(dEle/d(p)(p= n = 0 => C\ = 0 . 

La relation se simplifie en : 




Deplacement de l arbre Pression symetrique sur 90° Pression symetrique sur > 90° 



Figure 13.3 1 Deplacement en ecrasement et hypotheses sur la repartition de la pression 
13.6.1.3 CONDITIONS AUX LIMITES AVEC PRESSION NULLE A n ± cpo 



La pression devient nulle aux angles (n ± tpo) et le gradient de pression vaut egalement 
zero en ces deux points. Cette condition est satisfaite, avec C i = 0, pour : 

sin(7t + cpo) = sin(7t - cpo) = 0, 



soit pour 0 et 2ji, c’est-a-dire pour une pression agissant sur toute la surface interieure du 
coussinet. Rempla 5 ons ces angles dans l’expression et recherchons la constante C 2 : 
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Le chiffre de pression vaut alors : 

n.-« 



1 



1 



(l + scoscp)' (l + s)' 



(13.19.1) 



Comme la pression est symetrique par rapport a l'axe vertical situe a (p = n, la portance depend 
seulement de la poussee composante parallele a l'axe de symetrie. Le nombre de Sommerfeld 
en ecrasement peut s'exprimer par : 



So, = 



Py 2 



F r Y 



fi v e BD r| v s 



et 



F =S oJD 






V 



2 ‘ 



(13.19.2) 



Integrons : 



S o.5D^= f 5^n.coscpRdcp. 

\|/“ J o V)/ 



l r 2 x 



3 r cosco 

ou encore : So, =-— I II, coscpRdcp = — 2 

' 2 J o 2 J o (l + s coscp) 



, COS(D 

2 d( P~ M , „ 2 ,2 d( P~ 



(1 + sT 



et finalement : 



So, = 



67t 



(l + s 2 ) 3/2 ‘ 

La pression maximale se trouve a tp = n , done : 



IL = - 



1 



1 



(1-e) (l + £) 



24 



(1-s 2 ) 2 ' 



et le rapport entre la pression maximale et la pression moyenne : 

IL 4 



So, 



7tV 1-8" 

L'excentricite en ecrasement dans le palier 360° peut varier de -1,0 a +1,0 . Les resultats sont 
identiques pour les ecrasements negatifs et positifs. 



(13.19.3) 



(13.19.4) 



(13.19.5) 



13.6.1.4 CONDITIONS AUX LIMITES AVEC PRESSION NULLE A ± n/2 



La pression est nulle pour cp = ± ji/ 2 ou pour IIe(cp=±jr/2) = 0- L a seconde constante 
d’integration devient : 

C2 = - 6/s, 

et le chiffre de pression : 

r~ 

1 



n e =“ 
S 



(l + scoscp) 2 



— 1 



(13.20.1) 



La portance du palier se calcule pour les deux genres d'ecrasement definis par : un ecrasement 
positif vers le bas, un ecrasement negatif vers le haut. 

Elle se trouve par les expressions generales : 

2 i-3jt/2 2 r 5n/2 



S°e(+) - - 



/•57T/2 l 1*571/2 

n.costpdcp, So 6H =-- n.coscpdcp. 

Jji/2 1 2 •'371/2 



2, Jn/2 



Apres substitution, integration et simplification, les deux nombres de Sommerfeld valent : 



So« +) = - 

s 



f 



- + - 



1-s 2 (1-S 2 ) 



2 s 3/2 



71-2 arctan 



1-s 



V 



Vi 



+ s 



S°e(-) = - 

S 



— 2 - 



• arctan. 



ilzl 

l + s 



(13.20.2) 



1-s 2 (l-s 2 ) 3/2 

Le chiffre de pression est maximal a tp = 7t pour un ecrasement positif, a (p = 0 pour un 
ecrasement negatif. II s'exprime par : 
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(13-20.3) 

Ces demieres valeurs permettent de trouver les deux rapports entre les pressions maximale et 
moyenne. Attention : les resultats sont differents en excentricites positive et negative. 

13.6.1.5 CAS PARTICULIER : COUSSINET TRES ETROIT 



Le coussinet tres etroit est aussi un cas particulier pouvant se resoudre approximativement 
au moyen de la relation de Reynolds. En negligeant le gradient de pression dans la direction 
circonferentielle, l’equation differentielle s'ecrit : 

A 

dy 1 

Apres simplification de l'ecriture et integration : 

(B\~ 



|V ar M 




r B^ 






l J 




J); 



■ 12cos(p. 



(13.21.1) 



dn, 

dy 



\Dj 



12 v 2 _ 

^ycoscp- — + Cj. 



et avec : (dEle/dv)v=0 = 0, alors C i = 0. Apres nouvelle integration, la relation devient : 



EE = 



f B ^ 2 



\Dj 



12 v 2 
^coscp — + C 2 . 



(13.21.2) 



La pression est nulle a y = ± 1, done Fle((p,y= ±1) = 0 et C2 = - (B/D) 2 6 coscp/FP. 
Finalement, le chiffre de pression s'exprime par : 



EE = 



B_ 

kDj 



6cos(p 



-■(/- 1). 



(13.21.3) 



(l + 8COS(p) 3 

La recherche de la portance du coussinet s'effectue pour : n/2 < (p < 3 n/2 et pour - 1,0 <y< 
1,0. Les relations pour le nombre de Sommerfeld en ecrasements positif et negatif sont : 

3 



So« +) = -4 



S°e(-) = _ 4 



2 B' 


2 > 1 


J), 


1 

<N 

CN 

CO 

l 



-;sVl-s 2 +(l + 2s 2 )- 



n l-s 

arctan. 

v 2 V 1 + £ j 



' B^ 


2 > r 


yD, 


i 

(N 

fN 

CO 

1 



1-e 



— s Vl-£ 2 +(l + 2s 2 )-arctan^, 

2 \l + s 



(13.21.4) 



Ces expressions donnent des valeurs correctes pour le coussinet etroit reel, l’erreur commise 
etant inferieure a 1% lorsque B/D = 0,125. La pression maximale se trouve au milieu de la 
longueur du coussinet pour <p = n en ecrasement positif ou <p = 0 en ecrasement negatif : 

(13.21.5) 



n 4 



B_ 

\Dj 



(1-8) 



3 ‘ 



— V 

Finalement, le debit lateral relatif se trouve par : V = 



, =♦". 
R 3 \|/ s D 



13.6.2 PALIER DE LONGUEUR FINIE EN ECRASEMENT 



La recherche du comportement du palier cylindrique 360° en ecrasement necessite la 
resolution de l’equation differentielle aux derivees partielles de Reynolds, generalement sous 
forme numerique. L'utilisation d’hypotheses simplificatrices sur la repartition de la pression 
dans le sens axial, par exemple une repartition polynomial, facilite ce travail. L'emploi de la 
methode des elements finis est egalement possible. Ce sous-chapitre contient soit les 
formules, soit les representations graphiques des proprietes principals du palier en 
ecrasement. 
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13.6.2.1 NOMBRE DE SOMMERFELD Soe 



Le nombre de Sommerfeld est relie a l'excentricite relative, positive ou negative, et au 
rapport B/D par une expression : Soe = f (e,B/D). 

Constantes : 

a u = 0,70038 + 3,2415 B/D - 12,2486 (B/D) 2 + 18,895 (j 8/D) 3 - 9,3561 ( B/D) 4 , 
a 2s = - 0,999936 + 0,0157434 B/D - 0,74224 (B/D) 2 + 0,42278 (B/D) 3 - 
- 0,368928 (B/D) 4 . 



Nombre de Sommerfeld : 



So, =4 



' B^ 


f (l-s 2 ) 5/2 


f K 1 ) 

arccoss 


(1 + 2s 2 ) + -sVi-£ 2 


v Dj 




A 2 2 J 


1 2 



a ls (l-e) 



~a 2s - £ 



(13.22.1) 



La figure 13.32 rnontre le nombre de Sommerfeld en ecrasement en fonction de l'excentricite 
relative £ pour cinq valeurs du rapport B/D : 1,0 ; 0,75 ; 0,50 ; 0,25 et 0,125. Le comportement 
en excentricite negative est fortement different du comportement en excentricite positive. 




Figure 13.32 Nombre de Sommerfeld Soe en fonction de l'excentricite relative £ 



13.6.2.2 DEBIT RELATIF 



Le debit relatif dans le palier peut aussi s'exprimer au tnoyen d'une formule approximative 
et ce debit depend essentiellement de l’excentricite et du rapport geometrique B/D. II est 
represente sur la figure 13.33 a gauche. 

Constantes : 

a\y = -0,00401 + 4,053471 B/D - 0,23579 (B/D) 2 - 0,3546 (B/D) 3 , 

<22v = -0,3021 + 0,3434 B/D - 0,96401 (B/D) 2 - 0,0358 (B/D) 3 , 

<73v = -0,02609 + 0,3017 B/D - 0,89376 (B/D) 2 + 0,24087 (B/D) 3 . 



Debit relatif : 
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F= K 



R V|/ 8 



= a u +a 2v s + a 3v s- 



(13.22.2) 



13.6.2.3 PRESSION MAXIMALE 



La figure 13.33 a droite represente le rapport entre la pression maximale atteinte et la pres- 
sion moyenne ou entre le chiffre maximal de pression FL max et le nombre de Sommerfeld Soe. 
La pression augmente tres rapidement seulement dans le domaine 0,95 < e < 1,00 . Pour B/D 
= 0,5 par exemple, les rapports valent : 

8= 0,95 0,96 0,97 0,98 0,99 0,995 0,999 

PmJpmoy= 5,88 6,40 7,14 8,35 10,96 14,68 30,29 
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Figure 13.33 Debit relatif en fonction de l'excentricite relative et du rapport B/D 
Rapport de la pression maximale a la pression moyenne : Pmax/Pmoy = iU max / Sog 

13.6.3 RAIDEUR ET AMORTISSEMENT DANS LE PALIER CYLINDRIQUE 

Sous l'effet de charges variables et en rotation, la poussee resultante des forces 
hydrauliques elementaires est generee par le deplacement relatif de l’arbre par rapport au 
coussinet et par l’ecrasement du film porteur. Le comportement hydrodynamique d’une ligne 
d’arbre centree dans des paliers hydrodynamiques peut devenir instable, cette instability 
dependant des masses en presence et de l’elasticite des couches de fluide dans les paliers. 

13.6.3.1 PALIER CYLINDRIQUE 360° EN CHARGE DYNAMIQUE 

Le calcul du palier cylindrique en rotation sollicite par une charge radiale variable doit 
permettre de trouver la trajectoire du centre de l’arbre par rapport au centre du coussinet, la 
repartition de la pression et sa valeur maximale, la variation de l’epaisseur du film lubrifiant. 
La solution de ce probleme passe par l’ecriture de l’equation differentielle complete de 
Reynolds, le second membre contenant l'effet de la rotation et de l’ecrasement du film. 
L'equation differentielle contient la vitesse angulaire hydrodynamique, cette vitesse se 
trouvant par l’expression generale : 

co = co a +co c -28. (13.23.1) 

avec : ©a vitesse angulaire de l’arbre, 

o) C vitesse angulaire du coussinet, 

8 vitesse angulaire du centre de l’arbre creee par son mouvement dans le coussinet. 
Le deplacement du centre de l’arbre se decompose en deux composantes, l’une radiale, l'autre 
tangentielle. Ce deplacement engendre la vitesse angulaire d5/d/. Cette vitesse influence la 
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formation de la pression et la portance dans le sens inverse de la rotation de l’arbre. L'equation 
de Reynolds s’ecrit : 



a f 3 su ) (D Y 

— H + — 

5cp ) \ B ) 



dy { 8y 



= 6-^-H + 12^:Cos(p. 
dip co 



(13.23.2) 



Le centre de l’arbre se rneut sur une trajectoire a une vitesse generalement ni radiale, ni 
tangentielle. La composante tangentielle provoque un deplacement angulaire d5 pendant le 
temps elementaire d t , la vitesse angulaire correspondante s’exprimant par dS/dt. 



13.6.3.2 RAIDEUR DU PALIER RADIAL 



L’equation differentielle de Reynolds en a charge variable en rotation fait intervenir dans 
le mernbre de droite la vitesse angulaire resultante co tenant cornpte du mouvement de l’arbre. 
Dans le cas general, cette equation s'ecrit sous une forme legerement differente tenant cornpte 
de la position excentree 8, 8 et / ou des vitesses correspondantes de/dt, d8/dt : 



a r 3 en ] (D Y a f 3 du ] 
acp^ dip J \B ) dy{ dy J 



8 8 £ 

-6 ssin(cp-8)-2 — (sin(cp-8)-2 — cos(cp-8) . 
co co 



(13.23.3) 

Le premier tenne du mernbre de droite e sin(cp - 8) decrit la formation de la pression sous 
charge stationnaire dans le coin hydrodynamique. La raideur du palier augmente avec 
l’excentricite. Les deux terrnes suivants - 2 (e 8/co) sin(cp - 5) et - 2 (e/co) cos(cp - 8) engen- 
drent des poussees s’opposant au mouvement et sont consideres comine effet amortisseur. Ces 
forces sont proportionnelles aux vitesses radiale et tangentielle de l’arbre. Les variations de la 
portance hydrodynamique sont linearisees pour de petits mouvements du centre de l'arbre 
autour de sa position d’equilibre statique. 

Les proprietes elastiques du palier sont obtenues a partir du champ de portance stationnaire. A 
chaque position de l’arbre dans le palier correspond une poussee ou une charge exterieure a 
direction et intensite detenninees. La figure 13.34 montre un champ de portance pour le palier 
360°, champ facile a construire car toutes les courbes sont semblables. La trajectoire 
parcourue par le centre de l'arbre sous l'effet d'une charge verticale progressivement 
croissante est la courbe dite de Giimbel representee sur la figure 13.19. 




Figure 13.34 Champ de portance dans le palier radial cylindrique 360° 

Systemes de coordonnees et variation de la portance pour un deplacement elementaire fini 



Les points situes sur une circonference de meme excentricite relative e represented le lieu 
geometrique des forces de meme module, mais de directions differentes. L'angle (3f entre la 
position de la fente minimale et la direction de la force reste conserve. 
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En adoptant un systeme de coordonnees O xy selon figure 13.34 et en admettant tous les 
mouvements positifs, les variation finies de portance, a partir de la position d’equilibre 
stationnaire, s'expriment par les deux composantes : 

Fi = F x = k n x x + k \2 x 2 = k xx x + k xy y , 

F 2 = F y = k 2 \ x\ + k 22 x 2 = k yx x + k yy y . (13.23.4) 

avec : k l} les diverses raideurs du palier (par tradition, les indices 1 = x et 2 = y). 

Les raideurs peuvent se trouver en adoptant quatre nouveaux points d’equilibre stationnaire 
distants de Ax et Ay du point considere. Les raideurs se definissent par la methode des 
differences finies centrees : 



k 



XX 



k 



yx 



F x (x + Ax,y)-F x (x-Ax,y) 
2 Ax 

F y (x + Ax , y) - F y (x - Ax , y) 
2 Ax 



xy 



yy 



F x (x,y + Ay)- F x (x,y- Ay) 
2 Ay 

F y (x , y + Ay) - F y (x , y - Ay) 
2 Ay 



Ces raideurs sont souvent reliees au jeu radial A R = (D-d)/ 2, a la force stationnaire F r et au 
nombre de Sommerfeld So = F r \j/2 / B D co r\ v par : 



k ti = Yij • F r /AR, ou Yij = k , A R/F r {ou selon Glienicke k l} = Y*ij • F r /[AR So] ). 

Sous l'effet de la raideur seule, les forces composantes s'expriment alors par : 

F x — (Yxx x + Yxy y) Fr / AR , et F y — (Yyx x + Yyy y) F\ /A R. 



Sous forme matricielle, ces deux expression s’ecrivent : 





_ F r 


f y V ) 

1 xx 1 xy 




fx^j 


l F y J 


AR 


V Y yx Y yy ) 







En adoptant un second systeme de coordonnees 0(3 u repere par la fente d’epaisseur minimale, 
les composantes de la force totale dans ce systeme de coordonnees sont : 



ou encore 



F u = F cos p F et 

F\ = F x — F u cos5 - Fpp sin8 et 



^pp = - F u sin p,., 

F 2 = Fy — F u sinS + Fp F cos8. 





Figure 13.35 Coefficients relatifs de raideur et d'amortissement dans le palier 360° 
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13.6.3.3 AMORTISSEMENT DANS LE PALIER RADIAL 



Les coefficients d’amortissement b\ j se dcfinisscnt d’une facon semblable et les forces 
d’amortissement sont proportionnelles a la vitesse angulaire provenant des deux demiers 
termes du membre de droite de l’equation de Reynolds. Les vitesses composantes dans le 
systeme de coordonnees Oxy s'ecrivent : 



v x = dx/dt = x, et v y = dy/dt = y. 



Les vitesses de l’arbre sont introduces pour les quatre positions differentes de l’equilibre 
stationnaire et sont symbolisees par : ± Ax = ± Axi , ± Ay = ± Mi. II est ainsi possible d’ecrire 
les coefficients d’amortissement sous la fonne generale : 



b 



11 



= b 



xx 



FMb-FA- Ax) 

2 Ax 




f.(Av)-F.(-Av) 
2 Ay 



y 2\ 




F x {Ax)-F y (-Ax) 
2 Ax 




F x (Ay)-F y (-Ay) 
2 Ay 



(13.23.6) 



Les coefficients relatifs se dclinisscnt aussi par : 



b { j = Pij Fx/AR co, ou Yij = co A R/F r {ou selon Glienicke b t] = P*, j • F r /(A R co So)}. 

Finalement, pour de petits deplacements autour du point d’equilibre en regime stationnaire, les 
composantes rectangulaires s'expriment par : 



F x = (Yxx a- + Yxy v ) F r /AR + (p xx x + p xy y) FJ(co A R ) , 

Fy = (Yyx X + Yyy y ) FJ AR + (pyx x + pyy y) FJ( co A R). ( 1 3 .23 .7) 

Attention : Corntne le comportement du palier hydrodynamique n’est pas lineaire, y, , y y t , et p, 
j ^ Pj j. Ces divers coefficients sont representes sur la figure 13.35 en fonction de l’excentricite 
relative £ pour le palier cylindrique 360°. 



13.6.4 COMPORTEMENT D'UN ARBRE CENTRE DANS DES PALIERS 

Le comportement vibratoire previsible d’un arbre centre dans des paliers hydro- 
dynamiques peut se verifier d'une maniere elementaire en recherchant les vitesses angulaires 
critiques corntne decrit au chapitre 5 en supposant les appuis parfaitement rigides. Les 
frequences propres des arbres varient beaucoup avec l’elasticite des paliers et un calcul 
complet doit tenir cornpte des elasticites du film et des fondations, de ramortissement, dans 
les plans horizontal et vertical ainsi que des effets gyroscopiques, figure 13.36. 

13.6.4.1 TURBOROTOR CENTRE DANS DEUX PALIERS LISSES 

Soit un arbre de machine, par exemple un turborotor symetrique, centre dans deux paliers 
hydrodynamiques et modelise sous forme d’une masse concentree ou disque m et d'un arbre 
elastique de raideur k a . Le centre de masse est legerement decale de la quantite r e par rapport a 
l'axe geometrique du disque. Observons la position occupee par la masse a partir de la 
position du centre de l’arbre O a sta t en regime stationnaire. Soit : 

O a s tat le centre de l’arbre dans le palier sous charge stationnaire, 

O a d yn le centre de l’arbre dans le palier sous l’effet des efforts dynamiques, 

O axe le point definissant l'axe instantane du disque, 

O m le centre de masse, 

r d le rayon positionnant le centre de l’arbre dynamique, 
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rf la deformation transversale en flexion de l’arbre, 
r le rayon definissant le centre du disque, 

r m le rayon definissant la position du centre de masse. 




Figure 13.36 Rotors sur appuis elastiques Position d'un disque dans un palier hydrodynamique 



Les divers rayons represents sur la figure 13.36 donnent les soinmes vectorielles : 

C = h + + K = ? + K avec : K = r e e J 

Le systeme de coordonnees O x y passe par le centre stationnaire de l’arbre. Les diverses 
forces appliquees sur le disque sont : 

1 . la force d’inertie trouvee par l’application du principe de d’Alembert : 

F a = - m a = - m d 2 f m /dt 2 = - m (d 2 f/dt 2 + d 2 ?Jdt 2 ), avec : d 2 f e /dr = - co ^ r e cJ (J)t , 

F a = - m (d 2 x/dr + j d 2 y/d/ 2 ) + m co2 f - c CO s cot + j m 0)2 r e sin cot, 

composantes : F Ax = - m d 2 x/dt 2 + in co2 r e cos cot,/dt 2 

F Ay = - m d 2 v/dt 2 + in co2 r c sin cot. 

2. la force elastique provoquee par la deformation en flexion de l'arbre : 

F& = k. d r f = k a (x-x d ) + k. A (y-y d ). 

3. le poids du disque : G = m g. 

L'equilibre de translation du disque sous l’effet des forces appliquees s'ecrit : 

SF X = 0 : - in d 2 x/dt 2 + m co2 r e coscot - k. d (x - x d ) = 0, 

X Fy = 0 : - m d 2 v/dt 2 + m co 2 r e sin cot - k. d (y - y d ) - m g = 0 . 

Ou encore : 

m d 2 x/dt 2 + k a (x - x d ) = m co2 r e cos cot, 

m d 2 y/dt 2 + F d (v - y d ) = m co2 r e sincot -mg. ( 1 3 .24 . 1 ) 

Pour un arbre parfaitement equilibre avec r e = 0, en absence de la pesanteur terrestre g = 0, la 
relation se simplifie en un systeme de deux equations differentielles homogenes du second 
ordre : 

2 2 

m dx/dt' + k a (x - x d ) = 0, 

m d 2 v/dt 2 + k a (y - y d ) = 0. ( 1 3 .24.2) 

Ce systeme de deux equations differentielles du second ordre fait apparaitre une vitesse 
angulaire critique de flexion : 
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C'est la vitesse critique de flexion d'un arbre sur deux appuis rigides. 



(13.24.3) 



13.6.4.2 STABILITE D’UN ARBRE DANS DEUX PALIERS LISSES 



Pour un arbre symetrique centre dans deux paliers, les reactions d’appui dynamiques 
valent la nioitie de la charge F&. Ces forces valent : 

F {\ ! x dyn ^*B2x dyn 0,5 F^\ x 0,5 k a (x - X d ) , 

f^Bly dyn — dyn — 0,5 F d \ y — 0,5 k a (y - Vd)- 

Remplacons ces forces dans l’expression du comportement du palier hydrodynamique : 

0,5 k a (x - A' c | ) — k xx A' c | + k X y j’d T b xx d x d /dt + b xy cl y d ldt, 

0,5 k a (y - y d ) = k yx x d + kyy v d + b yx cl x d /dt + b yy d y d /dt. ( 1 3 .24.4) 

Les equations differentielles (13.24.2) et (13.24.4) fonnent un systeme d’equations 
differentielles lineaires contenant 4 inconnues : x, x d , y et y d . Pour eliminer la deformation 
dynamique, il faudrait integrer le dernier systeme. Afin de trouver simplement le 
comportement de l’arbre, choisissons la solution generale : 



x = A eP f y = B eP ? x d = C eP^ y d = D eP ? avec p = a + b j . 

Remplacons ces solutions dans les quatre equations differentielles et apres rnise en evidence 
de eP ? , puis simplification : 



'k^ +m p 2 


0 


-K 


0 ' 




(A) 




"O' 


0 


k. d + in p 2 


0 


-K 




B 




0 


-0,5 k. d 


0 


0,5A: a + k xx +b xx p 


k ,y+KyP 




C 




0 


{ 0 


-0,5 K 


k yx +b yx p 


0,5U t + k yy +b yy p y 




, D J 




vOy 



Pour satisfaire ce systeme homogene, il faut que le determinant de la matrice carree soit nul et 
il faut calculer le polynome du sixieme degre correspondant, les coefficients c, etant reels : 

c 6 p 6 + c 5 p 3 + c 4 p 4 + C 3 p 3 + c 2 p 2 + C] p + Co = 0 . (13.24.6) 



La discussion du comportement de l’arbre peut employer l’une des deux methodes suivantes : 

1 . Recherche des zeros en p du polynome et observation de la valeur des deux coefficients a 
et b, les points correspondants devant se trouver dans le demi plan reel negatif si la 
stabilite doit etre assuree. 

2. Utiliser des criteres de stabilite : ces criteres donnant des notions partielles sur la stabilite 
coinme par exemple les cartes de stabilite. Les cartes de stabilite sont a interpreter avec 
beaucoup de prudence car elles divergent fortement d’un auteur a l’autre. 

Habituellement, les cartes de stabilite sont construites en valeur relatives : 

- rapport des vitesses angulaires : coi im /co cr , 

- Nombre de Sommerfeld "critique" : So cr = F stat /(BD) ' i|/2 min /(q v co cr ), 

- rapport des deplacements : p =f/AR min f flexion statique de l’arbre. 

Les courbes limites dependent des raideurs et de ramortissement done de la vitesse critique de 
flexion et des coefficients yjj et p, ,. La figure 13.37 montre deux representations de cartes de 
stabilite, le domaine stable se situant en dessous de la droite passant par l’origine. Lors du 
demarrage, le point representatif se deplace verticalement vers haut a charge radiale 
constante. 
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Figure 13.37 Principe de la carte de stabilite. Carte de stabilite du palier cylindrique 360° selon 

Glienicke 

Pour les paliers de turbomachines et a la frequence de rotation nominale, les amplitudes de 
vibration calculees de l’arbre, selon ABB, ne devraient pas depasser 180/(n[t/s])°' 5 exprimees 
en pm. II est possible d’influencer la vitesse critique en raccourcissant la distance entre paliers 
et la vitesse limite en choisissant des paliers a 2, 3 ou 4 lobes. Les vibrations auto-excitees par 
le film dans le palier provoquant l’instabilite sont heureusement relativement rares en pratique 
et une modification des composants, rotor et paliers, permet d’eviter ce phenomene. 

13.6.5 PALIERS EN CHARGE FORTEMENT VARIABLE 

La paliers lisses de chainons des systemes articules, comme par exemple les paliers des 
bielles de moteurs a combustion interne, sont egalement sollicites par des forces fortement 
variables en intensity et direction. Ce sous chapitre expose brievement les nombreux 
problemes rencontres dans ces mecanismes et les diverses methodes utilisees pour les 
resoudre. 

13.6.5.1 PRINCIPE DE LA SOLUTION ET CHARGE 

La solution directe part de l’equation differentielle generale de Reynolds et de la 
description du champ de temperature dans le palier afin de rechercher les caracteristiques du 
fluide porteur en chaque point de la surface. Elle doit permettre de trouver la trajectoire du 
centre de l’arbre en fonction du temps, la repartition des pressions dans le coussinet, le debit 
de fluide et les pertes. Le probleme reel se base sur la charge appliquee sur le palier et cette 
charge doit rester a tout instant en equilibre avec la poussee interieure resultante engendree 
par la pression du fluide creee par le deplacement de l’arbre par rapport au coussinet, 
deplacement resultant de la vitesse angulaire hydrodynamique co. La charge peut avoir en 
principe une variation quelconque en fonction du temps ou posseder une allure periodique 
comme c’est le cas dans les moteurs. 

1 . Methode des mouvements successifs (Mobility Method) 

La methode de resolution la plus simple consiste a rechercher le comportement du palier 
pour une combinaison de modifications de mouvements successifs caracterises par une 
position initiale £ dans le coussinet et par une direction et sens de la charge, les equations 
etant linearisees. Cest une amelioration des premieres solutions dans lesquelles la trajectoire 
du centre de l’arbre etait supposee connue, simple et stable. 
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2. Methode par superposition des pressions 

La methode par superposition des pressions additionne les pressions produites par la 
rotation et l'ecrasement en pas successifs. Ces deux composantes sont sommees tant que la 
pression resultante reste positive. La recherche du champ caracteristique du palier exige des 
tnoyens de calcul tres etendus. Le rapport des vitesses d’ecrasement et de rotation se 
represente par un parametre : 

q = de/dt / (0,5 - d8/dt). 

La caracteristique q = 0 est valable pour la rotation pure et q tend vers l’infini avec l’aug- 
mentation de l'ecrasement. La solution d’un probleme reel s'effectue a partir du champ 
caracteristique du palier et des conditions momentanees : 

Force et vitesses : F\, y, coi* = co a + co c , £i, Si, 

Notnbre de Sommerfeld : So = Fj\|/ 2 /(2?Dr| v C0i*). 

Ces grandeurs, alliees a l’excentricite relative 8 et a la difference des angles (8 - y), 
permettent de trouver le parametre q ainsi que le nombre de Sommerfeld relatif So'. 
Finalement, le mouvement se trouve par recherche des deux vitesses angulaires dS/d/ et de/dt. 
Si la charge appliquee est periodique, la trajectoire definitive du centre de l'arbre par rapport 
au coussinet est calculee par voie interative jusqu'a ce que les trajectoires de deux periodes 
successives se recouvrent suffisamment avec precision. 

3. Methode par superposition des poussees 

Dans la methode par superposition des poussees (ou des pressions composantes), la 
poussee resultante se trouve en tenant compte des deux composantes : 

- composante de rotation F m tation 

- composante d’ecrasement /y crasement . 

L'introduction de limites d’integration fixes facilite cette recherche. La sonnne vectorielle des 
composantes doit etre opposee a la charge exterieure. Les deux valeurs se laissent calculer 
sous la forme de deux nombres de Sommerfeld So rot et So 6cra et les lignes d'action des deux 
forces sont connues par les angles (3 F correspondants. 




Figure 13.39 Comparaison entre les resultats de mesures et de calcul pour une charge harmonique : 

1. Mesure selon Carl, 2. Calcul selon Flahn 3. Calcul selon Flolland 

Les mesures de Carl datent de 1962 pour B/D = 0,5, le calcul selon Hahn utilise la methode de 
superposition des pressions, le calcul selon Holland, la methode de superposition des 
poussees. Chaque methode de calcul donne un autre ensemble de trajectoires distinctes. La 
comparaison entre la mesure et le calcul s’effectue sur une charge harmonique superposee a 
une charge constante, rapport x. 
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BUTEES ET PALIERS A ROULEMENTS 



Les butees et les paliers a roulements sont des elements de machines de catalogue 
fabriques en tres grande serie qui servent a supporter des axes, des arbres et des pieces de 
machines en mouvement de rotation ou de translation. Les avantages de ces composants a 
roulement, par rapport aux elements lisses, sont : 

- remplacer le frottement de glissement par le frottement de roulement, 

- normalisation internationale des dimensions courantes, 

- gamine tres etendue de modeles et de dimensions, 

- cout tres avantageux. 

Ces mecanismes de haute precision exigent un choix judicieux du type, de la grandeur, un 
montage correct dans le guidage, un entretien soigne et une lubrification adaptee au but 
poursuivi. Les fabricants de ces elements fournissent des renseignements detailles sur les 
diverses propriety de leurs produits et des recommandations pratiques dans les catalogues ou 
les publications specialises. 

L'utilisateur d’elements a roulements desire en general connaitre les dimensions geometriques 
avec les tolerances de fabrication et de montage, la capacite de charge en service, les 
domaines d’utilisation, le prix de revient plutot que les details constructifs internes des 
roulements. Pendant l’etude d’une butee, d’un palier ou d’un guidage a roulements, il faut se 
preoccuper constamment : 

1. de la nature de la charge et de la repartition de cet effort sur le roulement et ses 
composants; 

2. des possibility de montage, de dilatations mecanique et thermique, des deformations des 
arbres, des logements, des supports et des guidages; 

3. des erreurs de fabrication en particular des erreurs de fonne et des etats de surface des 
pieces adjacentes; 

4. de l'etat de surface des parties venant directement en contact avec les surfaces portantes du 
roulement a fin d’obtenir facilement des conditions acceptables de montage dans les classes 
de tolerances 5, 6 ou 7 ; 

5. des facilites et possibility de montage et demontage du roulement; 

6. de la lubrification et de son renouvellement, de la presence de souillures interne ou 
externe; 

7. du milieu ambiant facilitant le refroidissement des pieces en mouvement, de l’etancheite 
vis a vis de l'exterieur ou de l’interieur, des protections contre faction des poussieres ou 
d’agents corrosifs. 

Malgre la duree de vie limitee et un niveau sonore plus eleve que celui des paliers et guidages 
lisses, les elements a roulements de petites ou moyennes dimensions se sont imposes dans 
toute la technique grace aux possibility d’approvisionnement, aux facility de montage et de 
demontage, aux frottements tres reduits pendant le demarrage et a faible vitesse, aux 
simplifications dans le mode de lubrification, a l’interchangeabilite des pieces, etc. 

Les elements a roulements peuvent se classer dans trois groupes : 

1. Paliers et butees a roulements pour charge axiale, charge radiale ou charge combinee, 
l’arbre, le logement ou les deux etant en rotation; 

2. Guidages a roulement pour charges transversales et mouvement rectiligne; 

3. Vis et ecrous a elements roulants pour mouvement axial, de rotation ou helicoldal. 



-2.187- 




Organes de transmission directe 



Tous ces elements presentent des proprietes semblables, en particulier des pressions 
superficielles elevees entre les pieces roulantes et leurs surfaces de roulement, des 
deformations relativement faibles rnais non negligeables, une transmission des efforts a 
travers des parties metalliques sans amortissement des a-coups, des methodes semblables de 
controle. 




Figure 14.1 Catalogue des elements a roulements 
* Roulements lubrifies a la graisse 
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14.1 DESCRIPTION DES PALIERS A ROULEMENTS 

Les paliers et butees a roulements a billes, a rouleaux et a aiguilles sont constitues 
principalement par : 

1. une bague interieure et une bague exterieure, inferieure et superieure dans les butees, 
glissees sur l’arbre et dans le logement. Ces deux pieces servent de chemin de roulement; 

2. les elements de roulement : billes, rouleaux cylindriques, coniques ou en tonnelet. 
aiguilles qui sont des rouleaux cylindriques de petit diametre dont la longueur est un 
multiple du diametre; 

3. une cage intermediate en tole d'acier, massive ou en matiere synthetique annee pour 
maintenir les pieces roulantes a un ecartement convenable. 

Les bagues et les elements de roulement sont fabriques en acier fin au chrome traite 
thermiquement afin d'atteindre une durete superficielle d’environ HRC = 58 a 62. La forme 
des elements roulants pennet aussi de distinguer deux categories de contact : 

1 . Elements dits a contact ponctuel : roulements, butees et guidages a billes; 

2. Elements dits a contact lineique : roulements, butees et guidages a rouleaux cylindriques 
et a aiguilles, a rouleaux coniques et en tonnelet. 

La construction interne du roulement, en particulier la disposition des elements roulants et des 
surfaces de contact limite la direction et l’intensite de la charge exterieure. II existe : des 
roulements pour charge radiale seule, pour charge axiale seule et pour charge combinee axiale 
et radiale. 

ISO (Organisation internationale de Normalisation) a etabli un ensemble de nonnes 
concemant les cotes d’encombrement sous forme d’un plan general de dimensions. Ce plan 
contient plusieurs series de diametres qui correspondent a un meme alesage, series 7, 8, 9, 0, 
1, 2, 3 et 4 dans l’ordre croissant. Dans chaque serie de diametres, il existe plusieurs series de 
largeurs, series 8, 0, 1, 2, 3, 4, 5, 6 et 7 dans l’ordre croissant et pour les butees plusieurs series 
de hauteurs, series 7, 9, 1 et 2. L'association d'une serie de diametres et d'une serie de largeurs 
ou de hauteurs constitue une serie de dimensions designee par deux nombres : le groupe de 
droite correspond a la serie de diametres, celui de gauche a la serie de largeur ou de hauteur. 
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Figure 14.2 Serie de diametres et serie de largeurs selon ISO 

14.1.1 ROULEMENTS A BILLES 

14.1.1.1 ROULEMENTS RIGIDES A UNE RANGEE DE BILLES 

Ce sont les roulements les plus utilises en conception de machines et d’appareillages. 
Grace a la profondeur des gorges dans les bagues interieure et exterieure, a la dimension des 
billes et a l’absence d'une gorge de remplissage, ces roulements supportent principalement des 
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charges radiales ou des charges combinees. Ces roulements sont indemontables et admettent 
des vitesses elevees en necessitant un entretien reduit en service. La capacite de charge axiale 
depend partiellement du jeu interne du roulement. La tendance des fabricants d’augmenter le 
diametre des billes affaiblit l’epaisseur et la resistance des bagues. La cylindricite de l’arbre et 
du logement influence directement la portance et la duree de vie du roulement. 

Certains roulements rigides a billes sont equipes de joints ou de flasques sur l'un des cotes 
ou sur les deux. Les flasques, suffixe Z ou 2Z, forment une chicane avec un faible passage sur 
la bague interieure. Les joints, suffixe RS ou 2RS, sont equipes de levres frottant ou ne 
frottant pas sur la bague interieure suivant les executions. Ils sont en caoutchouc synthetique 
et fonctionnent pour des temperatures comprises entre -40°C et +120°C. Ces roulements sont 
garnis de graisse en usine et sont dits lubriftes a vie. Plusieurs executions speciales sont a 
disposition selon les fabricants : roulements a encoches de remplissage avec un plus grand 
notnbre de billes, roulements miniatures et pour instruments, roulements pour applications 
"silencieuses", roulements rigides a billes apparies pour rnonter deux roulements cote a cote, 
roulements en acier inoxydable, etc. 

Les roulements a rainure sur la bague exterieure sont concus pour recevoir un segment 
d’arret ou un anneau elastique fixant la position axiale du palier dans le logement. 

Series des roulements a billes a une rangee : 

Serie etroite : 160 161 618 619 

Serie normale : 60 62 63 64 




Figure 14.3 Roulements a billes a une rangee, methode de montage des billes, 
Roulement a deux joints, flasques et joints dans les roulements 

14.1.1.2 ROULEMENTS RIGIDES A DEUX RANGEES DE BILLES 



Ces roulements conviennent pour supporter des charges radiales importantes et des 
charges axiales dans les deux sens s'ils ne possedent pas d’encoches de remplissage. Ils ont 
une conception analogue a celle des roulements a une rangee de billes. 

Series des roulements a deux rangees de billes : 42 43 

14.1.1.3 ROULEMENTS A ROTULE SUR BILLES 

Ces roulements sont equipes d’une bague interieure a deux chemins de roulement et d’une 
bague exterieure avec un seul chemin de roulement spherique. L'ensemble bague interieure, 
cage avec les billes peut basculer librement dans la bague exterieure et compenser de ce fait 
les defauts d’alignement ou les deformations en flexion des arbres. Le deversement admissible 
en marche est compris entre 1,5° et 3°. Dans les applications fortement sollicitees, il convient 
d’employer des roulements a rotules sur rouleaux. La charge axiale doit toujours rester faible. 
Plusieurs executions speciales sont a disposition : roulements avec joints des deux cotes, 
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roulements avec bague interieure large, roulements a alesage conique et manchon de serrage, 
etc. 

Series des roulements a rotule sur billes : 12 22 23 112 113 







Figure 14.4 Roulements a deux rangees de billes 
Roulement a rotule sur deux rangees de billes, avec manchon de serrage 
Roulement a billes a contact oblique a une rangee de billes 



14.1.1.4 ROULEMENTS A BILLES A CONTACT OBLIQUE 



Ces roulements conviennent bien pour supporter des charges combinees car les chemins 
de la bague interieure et de la bague exterieure sont decales axialement l’un par rapport a 
l'autre. Ces roulements ne sont pas demontables ou ne doivent pas etre demontes. La capacite 
de charge axiale depend de Tangle de contact a. Sous Teffet d’une charge radiale, les 
roulements a une rangee de billes engendrent des efforts axiaux qu’il convient de compenser 
par un second roulement. Les roulements a contact obliques se subdivisent en : 

- roulement a billes a contact oblique a une rangee de billes, 

- roulement a billes a contact oblique a deux rangees de billes, 

- roulement a quatre points de contact. 

Les roulements speciaux sont : roulements de precision pour machines-outils dits roule- 
ment de broche, roulements de roue integres, dits Hub Units, produits pour Tindustrie auto- 
mobile, roulements de grandes dimensions. 





Disposition 
en X 



Figure 14.5 Roulement a billes a contact oblique a deux rangees de billes 
Genres d'appariement des roulements a une rangee de billes 

Les roulements a billes a contact oblique a une rangee de billes supportent les charges axiales 
dans un seul sens. L'angle de contact vaut a = 40° et la conception de base prevoit un seul 
roulement coinme support de la charge radiale. Les roulements apparies sont fabriques 
specialement de telle sorte qu'on obtient une repartition uniforme de la charge sur les deux 
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pieces. Le montage par paire est utilise lorsqu'un seul roulement ne suffit pas, disposition en 
T, ou lorsque la charge axiale peut agir dans les deux sens, disposition en O ou en X. 

Le roulement a deux rangees de billes a contact oblique, disposees en O, supporte des charges 
axiales et des couples de deversement. Ils peuvent etre livres avec divers angles de contact 
selon les fournisseurs. Ces roulements ne sont pas separables. Par exemple, SKF produit des 
roulements avec un angle a = 32° et des cages en polyamide 6.6 renforce de fibres de verre, 
diametre jusqu'a 90 mm et pour les diametres superieurs, la cage est en tole emboutie ou 
massive, la bague etant munie d’encoches de remplissage d’un cote. 

Les roulements a quatre points de contact possedent une rangee de billes a contact oblique, 
une bague exterieure et une bague interieure en deux pieces supportant les efforts axiaux dans 
les deux sens. Cette conception perrnet d’introduire un grand nombre de billes dans le 
roulement, done d’augmenter sa capacite de charge dans un volume reduit. 

Series des roulements a billes a contact oblique : 



a une rangee de billes : 


72 


73 (debroches 700 719 720) 


a deux rangees de billes : 


32 


33 


a quatre points de contact : 


QJ2 


QJ3 



14.1.1.5 BUTEES A BILLES A SIMPLE EFFET 



Ces butees sont destinees a supporter des charges purement axiales dans un seul sens a 
l’exclusion de toute charge radiale. Les butees a simple effet se composent d’une rondelle a 
fixer sur l’arbre avec une gorge formant le chemin de roulement et d’une rondelle a fixer dans 
le logement munie aussi d’une gorge servant de chemin de roulement. Ces roulements sont 
separables, en trois pieces, ce qui facilite leur montage. Afin d’eviter le glissement entre les 
billes et les chemins de roulement engendre par la force centrifuge, les butees doivent etre 
chargee par une force axiale minimale dependant de la frequence de rotation. La rondelle 
logement peut presenter une surface d’appui plane ou spherique, cette demiere solution 
permettant de compenser les erreurs d'alignement initial. 




Figure 14.6 Butees a billes a simple effet a rondelle plane, a rondelle spherique. 

Butee a billes a double effet 

Series de butees a billes a simple effet : 
a rondelles planes : 511 512 513 514 

a rondelles spheriques : 532 533 534 

14.1.1.6 BUTEES A BILLES A DOUBLE EFFET 

Les butees a billes a double effet supportent des charges axiales dans les deux sens a 
l’exclusion de toute charge radiale. Elies se composent d’une rondelle arbre avec gorge 
formant chemin de roulement sur les deux faces, deux ensembles cage et billes, deux 
rondelles a monter dans les logements equipees d’une gorge servant de chemin de roulement. 



-2.192 - 



14. Butees et paliers a roulement 



Les rondelles logement peuvent avoir une surface d’appui plane ou spherique, cette demiere 
solution admettant de legeres erreurs d'alignement initial. Ces butees sont separables en cinq 
parties. 

Series de butees a billes a double effet : 
a rondelle planes : 522 523 524 

a rondelles spheriques : 542 543 544 

14.1.1.7 ROULEMENTS Y ET ROULEMENTS DIVERS 

Les roulements Y sont des roulements a billes proteges des deux cotes, garnis de graisse, 
avec bague exterieure spherique permettant de compenser les erreurs d’alignement. Ils 
trouvent leur application dans les machines agricoles, les machines de chantier, les machines 
textiles et les machines de conditionnement. La plupart des roulements Y sont fixes sur l’arbre 
par des methodes speciales autorisant leur montage sur des arbres etires. 

Les fabricants de roulement offrent egalement des galets de cames a une rangee ou a deux 
rangees de billes. Ces elements sont equipes d’une bague exterieure epaisse legerement 
bombee permettant de transmettre des forces radiales importantes sans logement 
supplementaire. La conception correspond aux series 62 et 32 des roulements a billes usuels. 
Une serie de supports de paliers avec roulements est aussi a disposition des utilisateurs. Ces 
paliers complets represented des ensembles economiques, interchangeables et necessitant un 
entretien reduit. Ils sont fabriques en fonte grise de la classe GG 20 ou en fonte a graphite 
spheroidal. 

14.1.2 ROULEMENTS A ROULEAUX 

14.1.2.1 ROULEMENTS A ROULEAUX CYLINDRIQUES 

Les roulements a une rangee de rouleaux cylindriques supported, a encombrement egal, 
des charges radiales nettement superieures a celles des roulements a billes, le contact entre les 
rouleaux et les chemins de roulement etant lineique. Pour compenser les deformations, eviter 
des pressions locales tres elevees aux extremites des galets et tenir compte de tres legeres 
erreurs d'alignement, les galets ne sont pas cylindriques mais a profil logarithmique. Cette 
forme geometrique modifiee assure une repartition optimale des pressions et des contraintes 
dans le roulement. Des etats de surface optimises facilitent la fonnation du film lubrifiant et 
ces ameliorations augmented les performances de ce type de roulement. Les galets 
cylindriques sont guides par des epaulements dans l’une des bagues ou dans les deux. La 
bague avec epaulement fixe et l'ensemble cage rouleaux peuvent se separer de l’autre bague, 
ce qui facilite le montage et le demontage. La bague fibre du roulement ne presente 
generalement pas d’epaulement et autorise ainsi un deplacement axial afin de compenser les 
dilatations mecaniques ou thermiques. Les diverses variantes d’execution sont : 

1. type NU : deux epaulements fixes dans la bague exterieure, une bague interieure sans 
epaulement. 

2. type N : deux epaulements fixes dans la bague interieure, une bague exterieure sans 
epaulement. 

3. type NJ : deux epaulements fixes dans la bague exterieure et un epaulement fixe dans la 
bague interieure. Ce roulement peut guider l’arbre dans un sens. 

4. type NUP : deux epaulements fixes dans la bague exterieure et un epaulement fixe dans la 
bague interieure, un epaulement rapporte de l'autre cote. Ce roulement peut guider l’arbre 
dans les deux sens. 
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5. type NJ ou NU avec bague d’epaulement HJ : ces roulements peuvent guider l’arbre dans 
le sens d’action de la bague complementaire. 




Figure 14.7 Roulements a rouleaux cylindriques des types N... 

Tous ces roulements repond ent aux exigences severes de rigidite superieure a celles des 
roulements a billes. Les faibles coefficients de frottement equivalent autorisent des frequences 
de rotation elevees. Par contre, ces roulements sont tres sensibles aux erreurs d’alignement, le 
deversement admissible etant seulement 2 a 4 minutes. 

Series des roulements a rouleaux cylindriques : 2 3 4 10 22 23 

14.1.2.2 ROULEMENTS A PLUSIEURS RANGEES DE ROULEAUX 

Les roulements a plusieurs rangees de rouleaux cylindriques presentent une faible hauteur 
radiale par rapport a leur largeur, une forte capacite de charge et une rigidite accrue. Ces 
roulements sont a rouleaux jointifs ou equipes de cage; ils sont utilises principalement dans 
les laminoirs et dans les machines-outils selon les executions. Les roulements a deux rangees 
de rouleaux cylindriques pour broches sont fabriques avec une precision de la classe SP et 
sont equipes d’un alesage conique aftn d’ajuster le jeu diametral au montage et apres 
exploitation. Les roulements a rouleaux jointifs ne supportent pas des frequences de rotation 
elevees car les conditions cinematiques de glissement des galets les uns sur les autres 
empechent la formation d’un film hydrodynamique efficace. 




Figure 14.8 Roulement pour broches de machines-outils. Roulements a deux rangees de rouleaux 
jointifs. Roulement a rouleaux cylindriques croises 

Series de roulements a deux rangees de rouleaux : 
de broches (FAG) : NN30 NNU49 

a rouleaux jointifs une rangee (SKF) : NCF NJG 

a rouleaux jointifs (SKF) : NNCL NNCF NNC NNF 
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En complement, SKF offre des roulements a rouleaux cylindriques croises avec des 
chemins de roulement inclines de 45° par rapport a l’axe du roulement. Le diametre des 
rouleaux est superieur a leur longueur. Ces roulements supportent des charges radiales, des 
charges axiales dans les deux sens ainsi que des couples de deversement. Ces roulements sont 
a section etroite et permettent de realiser des montages extremement compacts. 

14.1.2.3 ROULEMENTS A ROTULE SUR ROULEAUX 

Les roulements a rotule sur rouleaux sont destines a supporter des charges elevees et grace 
au chemin de roulement spherique dans la bague exterieure, ils peuvent s'aligner et compenser 
les defauts de montage et d’exploitation. L’ensemble bague interieure, cage et rouleaux en 
tonnelet peut basculer librement dans la bague exterieure, le deversement admissible etant 
compris entre 1° et 2,5° selon les modeles. Plusieurs variantes ont ete developpees ces 
dernieres annees alin d’ameliorer les performances de ces paliers. Les deux rangees de 
rouleaux en tonnelet sont separees par un epaulement ou eventuellement la bague interieure 
ne possede pas d’epaulement afin de diminuer les frottements. Dans cette variante, la charge 
resultante sur un rouleau agit dans le plan de symetrie et Telement roulant se met en place 
automatiquement. La capacite de charge de base de ce roulement est aussi augmentee par la 
longueur des rouleaux. L’alesage est soit cylindrique, soit conique afin de pouvoir regler le jeu 
et la position du roulement sur l’arbre par exemple avec un manchon de serrage. La bague 
exterieure est equipee d’une rainure centrale et d’orificcs de lubrification. 

Les roulements a rotule sur une rangee de rouleaux en tonnelet s’abgnent aussi auto- 
matiquement et s’introduisent dans les applications exigeant une haute capacite de charge 
radiale et la compensation des erreurs d’alignement. Leur capacite de charge axiale reste faible 
puisque l’axe des rouleaux est parallele a celui du roulement. 




Figure 14.9 Roulements a rotule sur rouleaux : avec epaulement de guidage, avec rouleaux 
symetriques et bague de guidage mobile. Roulement a rotule sur une rangee de rouleaux 

Series de roulements a rotules sur rouleaux 

a deux rangees : 213 222 223 230 231 232 240 241 

a une rangee : 202 203 204 

14.1.2.4 ROULEMENTS A GALETS CONIQUES 

Les roulements a galets coniques possedent sur les bagues interieure et exterieure des 
chemins de roulement coniques dont les generatrices se coupent en un point afin d’eviter le 
glissement des rouleaux coniques par suite d'une cinematique defectueuse. Ces roulements 
conviennent particulierement bien aux cas de charge combinee. La capacite de charge axiale 
est determinee par Tangle de contact a correspondant a Tangle du cone dans la bague 
exterieure. Ces roulements sont generalement separables et peuvent se monter separement, la 
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bague exterieure dans le logement, la bague interieure avec les rouleaux et la cage sur l’arbre. 
Ces roulements existent dans plusieurs executions : a une rangee de rouleaux, a deux rangees 
et a quatre rangees. Le roulement a une rangee de galets coniques engendre une poussee 
axiale par suite des poussees nonnales sur les chemins de roulement. II faut done rnonter un 
second roulement en opposition avec le premier. Quelques ameliorations ont ete apportees ces 
dernieres annees en particulier sur la forme des epaulements et galets a fin d’accroitre 
l’alimentation en lubrifiant et sur la correction logarithmique choisie sur les generatrices des 
cones. Le frottement parasitaire a ete diminue de facon notable et la capacite de charge a ete 
augmentee. 




Figure 14.10 Roulements a rouleaux coniques, butees a rouleaux 

La maison Timken produit seulement des roulements a galets coniques et offre une gam- 
ine tres etendue de modeles et d’executions speciales : choix de divers aciers, roulements avec 
bague exterieure a collet, divers assemblages a deux roulements a une rangee. 

Series de roulements a galets coniques : 

a une rangee de galets 302 303 313 320 322 323 330 331 

14.1.2.5 BUTEES A ROTULE SUR ROULEAUX EN TONNELET 

Les butees a rotule sur rouleaux possedent une rangee de galets botnbes places 
obliquement. Elies supportent surtout des charges axiales tres importantes dans un sens 
combinees a des charges radiales dans une proportion detenninee par la geometrie des 
chemins de roulement et des rouleaux. Ces butees sont separables : un ensemble rondelle a 
fixer sur l’arbre et une cage contenant les galets, une rondelle a rnonter dans le logement. Une 
particularity tres importante de ces elements est d’admettre un certain deversement compris 
entre 2° et 3° selon le type. Les dimensions de catalogue vont du diametre 60 mm au diametre 
1 120 mm (SKF). Ces butees sont a lubrifier a l'huile sauf de rares exceptions. 

Series des butees a rotule sur rouleaux : 292 293 294 

14.1.2.6 BUTEES A ROULEAUX CYLINDRIQUES OU CONIQUES 

Les butees a rouleaux cylindriques sont constitutes de deux rondelles planes, d’une cage et 
de rouleaux cylindriques legerement incurves afin d’assurer une repartition admissible de la 
pression. Elies peuvent supporter de tres grandes charges axiales et sont peu sensibles aux 
chocs. Elies admettent seulement les charges axiales et aucun defaut d’alignement entre l’arbre 
et le logement. Les butees a rouleaux coniques possedent des rouleaux soit jointifs, soit places 
dans une cage. Le premier type est con?u pour des applications oscillantes comine les pivots 
de direction, le second type pour de tres fortes charges axiales. 

Series des butees a rouleaux : 

cylindriques: 811 812 
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coniques (Timken) : TTC TTSP TTHD 




Figure 14. 1 1 Butees a rouleaux cylindriques ou coniques 



14.1.3 ROULEMENTS ET BUTEES A AIGUILLES 

Les roulements a aiguilles peuvent etre consideres comme une variante des roulements a 
rouleaux cylindriques. La longueur des aiguilles est un multiple de leur diametre. Ces 
roulements ont une faible hauteur de section mais une forte capacite de charge. Ils 
conviennent pour des montages a place limitee dans la direction radiale. 

14.1.3.1 ROULEMENTS A AIGUILLES AVEC CAGE INDIVIDUELLE 

Le roulement a aiguilles se compose d'une ou de deux bagues et de la cage a aiguilles 
destinee a guider et maintenir en place les elements roulants. Les aiguilles du roulement avec 
leur cage sont placees dans la bague exterieure equipee soit d’epaulements fixes, soit 
d’epaulements rapportes. Ces roulements peuvent s'utiliser sans la bague interieure qui est 
demontable. Cette solution est favorable lorsqu'il est possible de tremper, de rectifier les 
chemins de roulement sur l’arbre et d' assurer la precision dimensionnelle requise. Les 
roulements avec bague interieure s’introduisent dans les conceptions ou il n’est pas possible ou 
trop couteux d’effectuer ces operations. La plupart des dimensions des roulements a aiguilles 
sont normees par ISO, d’autres dimensions sont acceptees d’une facon generale dans 
l'industrie. Les roulements peuvent recevoir des joints d’etancheite a frottement sur un cote ou 
sur les deux et ces elements complementaires les protegent contre l'infiltration d'agents 
exterieurs. Tous ces roulements supportent seulement des charges radiales et peuvent se 
deplacer axialement afin de compenser les dilatations thermiques ou mecaniques. 

La douilles a aiguilles se compose d’une bague exterieure mince en tole d’acier trernpe 
obtenue par fonnage et d’une cage a aiguilles. La hauteur de ce roulement est tres faible et le 
roulement possede une grande capacite de charge. Les douilles existent avec et sans fond et 
sont montees sans bague interieure. Les chemins de roulement sur les arbres doivent presenter 
la rneine qualite que celle des roulements : durete comprise entre 58 et 64 HRC, rugosite 
maximale R a < 0,2 pm ou R z < 1 pm. Les defauts de cylindricite ne doivent pas depasser 25% 
de la tolerance reelle sur le diametre du chemin. Les matieres appropriees sont : 100 C6 pour 
trernpe a coeur; 15 CrNi 6 ou 16 MnCr 5 pour les aciers de cementation, ainsi que les aciers 
pour trernpe superficielle a la flarnme ou par induction. Certains fabricants offrent des cages a 
aiguilles a une ou deux rangees permettant d’obtenir des constructions tres compactes. 

Series des roulements a aiguilles 

roulements a une rangee d’aiguilles NA 49 NKJ(S) 

roulements a deux rangees d’aiguilles NA 69 NA 69A 

douilles a une rangee d’aiguilles K HK BK (avec fond) 
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Figure 14.12 Roulement a aiguilles avec cage, epaulements rapportes et bague interieure 
Modeles de roulements a aiguilles et de douilles a aiguilles 

14.1.3.2 ROULEMENTS A AIGUILLES JOINTIVES 

Ce roulement comporte habituellement une bague interieure demontable et une bague 
exterieure dans laquelle les aiguilles sont maintenues paralleles au tnoyen de rondelles 
epaulees. Le chetnin de roulement ou les aiguilles ne sont pas parfaitement cylindriques afin 
d'eviter les concentrations de pression aux extremites des elements roulants. Ces roulements 
sont utilisables aussi sans bague interieure pour autant que la durete de l’arbre soit suffisante, 
que l’etat de surface corresponde aux prescriptions du fabricant et que les defauts de 
cylindricite soient admissibles. Les variantes a disposition offertes par certains fabricants sont 
: manchons a aiguilles, douilles a aiguilles, cartouches d’aiguilles, etc. 

14.1.3.3 BUTEES A AIGUILLES 

La butee a aiguilles se compose d’une cage a aiguilles, les aiguilles etant disposees dans la 
direction radiale, et de rondelles planes. Malgre l’effet de roulement glissement sur les 
chemins de roulement, les conditions de fonctionnement, en particulier la capacite de charge 
et les pertes, restent tres favorables. Les butees a aiguilles sont a simple effet et supportent 
seulement des charges axiales. Les cages a aiguilles axiales consistent en une cage rigide qui 
guide et maintient un grand nombre d’aiguilles. Les butees a aiguilles n’admettent aucun 
defaut d’alignement entre l’arbre et le logement, ni aucun voile des epaulements d’appui. 

Series de butees a aiguilles : cage a aiguilles + rondelles de butee 

Cages a aiguilles AXK 

Rondelles de butee LS AS WS GS 
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14.2 GEOMETRIE ET TOLERANCES DIMENSIONNELLES 

Les roulements et les butees a billes, a rouleaux et a aiguilles sont fabriques dans les 
dimensions metriques et les dimensions en pouces. Cette presentation de la geometrie et des 
tolerances se limite aux dimensions metriques. 

14.2.1 DIMENSIONS EXTERIEURES 

La fabrication en tres grandes serie des elements a roulements et les possibility 
d'interchangeabilite d’elements fabriques dans de nombreux pays du monde entier ont impose 
tres tot une nonnalisation des dimensions exterieures et une classification des qualites. Cette 
classification s'est effectuee avant la normalisation ISA, reprise par ISO, des tolerances pour 
arbres et logements Comine presente sous 14.1 , la designation des roulements comprend dans 
le cas general : un prefixe, un code chiffre constitue par deux parties, la premiere designant le 
type de roulement et sa serie, la seconde la dimension du diametre de l'arbre, le tout suivi d’un 
suffixe. 

Pour les roulements montes sur des arbres a partir de 10 mm de diametre, les deux 
derniers chiffres du code numerique du roulement represente les valeurs suivantes : 
code 00: diametre d'arbre 10 mm, 

01 diametre d’arbre 12 mm, 

02 diametre d’arbre 1 5 mm, 

03 diametre d'arbre 17 mm, 

04 et en dessus : diametre de l’arbre d = 5 mm • code. 




Figure 14.13 Roulements a billes a meme diametre d'arbre, series 618, 619, 160, 60, 62, 63 et 64 

Le plan general des dimensions et l’offre des fabricants pennettent d’obtenir pour les 
divers types de roulement : 

1. pour un diametre d’arbre donne : plusieurs roulements avec un diametre de logement 

different, figure 14.13. 

2. pour un diametre de logement donne : plusieurs roulements avec un diametre d’arbre 
different, figure 14.14. 

3. les dimensions exterieure d’un type de roulement se retrouvent dans un autre type de 
roulement, en particulier les memes dimensions exterieures existent pour les roulements a 
billes des series 62, 63 et pour les roulements a rouleaux cylindriques des series 2, 3. 

Cette propriety est tres interessante pendant le choix d’un roulement dans la phase de 

conception : il est non seulement possible de choisir plusieurs roulements de diametres de 
logement differents pour un diametre d’arbre donne, mais aussi d’adopter d’autres types ou 
d'autres diametres d’arbre pour un diametre de logement impose. 
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Figure 14.14 Roulements a billes a meme diametre de logement, series 618, 619, 160, 60, 62, 63, 64 

La precision dimensionnelle des diametres d’arbre et de logement, des largeurs des roulements 
est fixce par des norines ISO comprenant non seulement les roulements avec tolerances 
normales, classe 0, mais aussi des tolerances plus serrees cornine les classes 6 et 5. Pour des 
applications particulieres, coniine par exemple les broches de machines-outils, les fabricants 
de roulements offrent des roulements avec une plus grande precision, classe de tolerances SP 
ou UP. Les catalogues contiennent des tables detaillees citant les champs de tolerances et les 
valeurs des ecarts pour la classe normale et quelques classes complementaires. Les ecarts et 
les variations dimensionnelles sont classees dans : les paliers radiaux, les butees et les 
roulements a galets coniques. Les dimensions proposees concernent principalement : 
le diametre nominal de l'arbre : d, 

- le diametre du logement : D, 

- la largeur du roulement : B, 

- les ecarts sur l’alesage cylindrique : A d mp , 

l'ecart superieur est nul, l’ecart inferieur est negatif; 

- les ecarts sur le diametre exterieur : A Dm p, 

l’ecart superieur est nul, l’ecart inferieur est negatif; 

- les ecarts sur la largeur : A Bs , 

l'ecart superieur est nul, l'ecart inferieur est negatif; 

- le faux rond de rotation : K a , K ea . 

Les variations dimensionnelles sur le diametre de l’alesage dependent de la serie de 
diametre pour Vd P : difference entre le plus grand et le plus petit des diametres isoles dans un 
plan radial et pour Vd mp dependant de la dimension nominale. La gamine des diametres 
nominaux intervenant dans la fixation des champs de tolerances et des erreurs correspond a 
celle utilisee pour les tolerances ISO des arbres et alesages, sauf pour les dimensions 
inferieures a 10 mm. 

14.2.2 JEU INTERNE DU ROULEMENT 

Le jeu interne du roulement est la capacite de deplacement relatif d’une bague par rapport 
a l’autre dans le sens radial (jeu radial) ou dans le sens axial (jeu axial). II faut bien distinguer 
le jeu du roulement avant montage oujeu initial dujeu apres montage et en fonctionnement. 
Le jeu initial est toujours plus grand que le jeu dans le roulement monte. Ce dernier jeu est 
reduit par le serrage des bagues sur l’arbre et/ou dans le logement ainsi que par les dilatations 
thermiques ou mecaniques des diverses pieces. 

Le jeu radial de fonctionnement est d’une importance vitale pour les performances du 
palier ou de la butee car il influence directement la repartition de la charge entre les divers 
elements roulants sur les chemins de roulement des bagues. Ce jeu doit etre : 

1. Roulements a billes : le jeu radial doit etre a peu pres nul ou meme une legere precharge 
n’a aucune suite facheuse; 
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2. Roulements a rouleaux cylindriques et roulements a rotule sur rouleaux : le jeu radial doit 
etre faible, mais sans precharge. II en va de meme pour les roulements a galets coniques 
sauf dans les montages particulierement rigides. 

Les jeux radial et axial, axial pour les roulements a une ou deux rangees de billes a contact 
oblique et a quatre points de contact, sont a trouver dans les tables des catalogues. Lorsque les 
conditions de fonctionnement s’ecartent de la nonnale, des roulements avec jeu plus grand ou 
plus petit que le jeu normal sont necessaires. Les jeux autres que normal sont designes par un 



suffixe C ; 




Cl 


jeu plus petit que C2, 


C2 


jeu plus petit que le jeu normal, 


C3 


jeu plus grand que le jeu normal, 


C4 


jeu plus grand que C3, 


C5 


jeu plus grand que C4. 



Si la designation comprend un suffixe de precision P4, P5 ou P6, la lettre C est omise dans 
le suffixe et son chiffre se combine avec celui de la precision : P6 + C2 = P62. 






Figure 14.15 Principe des mesures de quelques dimensions sur les roulements : 
1 . determination du diametre moyen de l'alesage du roulement; 

2. determination du diametre moyen exterieur du roulement; 

3. determination de la largeur du roulement; 

4. mesure de parallelisme des faces. 



14.2.3 DIMENSIONS DE L'ARRONDI 

Les dimensions d'arrondis minimales dans le sens radial et dans le sens axial sont des 
valeurs prescrites dans la nornie ISO 582-1979. Le raccordement entre les surfaces 
cylindriques de l’alesage ou de la bague exterieure et des faces laterales est le resultat du 
procede de fabrication des bagues ; usinage des bagues en acier non traite avec un arrondi 
complet, traitement thermique et rectification des surfaces cylindriques et des faces. La fonne 
resultante est une sorte de chanfrein bombe. Les catalogues donnent la dimension r ljmm pour 
chaque roulement. 



14.3 CHOIX DU TYPE DE ROULEMENT 

Chaque roulement possede ses propres caracteristiques le rendant particulierement adapte 
aux applications envisagees. 
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4.4.3. 1 DIRECTION DE LA CHARGE 

Le premier point a prendre en consideration est la direction et l’intensite de la charge 
appliquee sur le roulement, cette charge se trouvant en mettant en equilibre statique l’arbre. 

14.3.1.1 RECHERCHE DES REACTIONS D’APPUI 

Les reactions d’appui se trouvent par les methodes usuelles entrevues precedemment. Dans 
la recherche de l’equilibre, les reactions d'appui seront placees au milieu de la largeur du 
roulement excepte dans tous les roulements a contact oblique ou a galets coniques. Dans ce 
cas particulier, la position de la reaction sera placee au point de concours des normales aux 
chemins de roulement, distance a depuis la face d’appui. L'intensite de la charge determine le 
plus souvent la taille du roulement. Les roulements a contact lineique supportent 
habituellement une charge plus grande que les roulements a contact ponctuel et les roulements 
a billes ou rouleaux jointifs admettent de plus fortes charges que les roulements 
correspondants avec cage. Le premier choix doit porter sur l'introduction de roulements a 
billes lorsque la charge est faible a moyenne, sur l'emploi de roulements a rouleaux pour les 
grandes charges. 

14.3.1.2 CHARGE RADIALE 

L'equilibre de l’arbre fait apparaitre deux reactions, l’une purement radiale, l'autre 
possedant deux composantes radiale et axiale. Le principe de l'equilibre statique d’une poutre 
sur deux appuis sera respecte : appui articule fixe d’un cote, appui "sur rouleaux" de l'autre 
cote. A part les roulements a rouleaux cylindriques ayant une bague sans epaulement et les 
roulements a aiguilles admettant seulement des charges radiales, tous les autres types de 
roulements radiaux peuvent supporter une charge axiale combinee a une charge radiale. II est 
difficile de materialiser exactement l'appui "sur rouleaux" au moyen des roulements. 

14.3.1.3 CHARGE AXIALE 

Les charges axiales pures sont retenues principalement par les butees a billes et les 
roulements a billes a quatre points de contact. Les roulements a contact oblique supportent 
egalement des charges axiales moyennes a vitesse elevee. Si la charge axiale peut agir dans 
les deux sens, comme par exemple par suite d’une inversion du sens de rotation, la butee doit 
etre a double effet. 

14.3.1.4 CHARGE COMBINEE 

La charge combinee est une charge resultant d’une composante radiale et d’une 
composante axiale. Les roulements ordinaires sont con£us pour une charge a direction 
determinee : radiale ou axiale. La capacite de charge combinee des roulements a contact 
oblique et a galets coniques depend de Tangle de contact a et croit avec sa valeur. Si la charge 
combinee comprend une composante axiale pouvant inverser son sens, la conception du palier 
doit prevoir cette possibility soit par un roulement adequat, soit par deux roulements distincts. 
Si la charge axiale est tres importante, il est possible d'utibser le principe de la separation des 
fonctions un roulement supportant la charge radiale, un autre roulement la charge axiale. 

La figure 14.16 montre les possibility de charges radiale, axiale ou combinee des deux 
families de roulements : roulements a billes et roulements a rouleaux cylindriques, coniques et 
en tonnelet. 
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Figure 14.16 Choix du type de roulement en fonction de la direction de la charge : 
Roulements et butees a billes Roulements et butees a billes 

Si la charge produit un couple sur l’appui, les roulements a deux rangees billes peuvent 
reprendre ce genre de charge. Les roulements a billes a contact oblique apparies et les 
roulements a galets coniques, disposes en X ou mieux en O, sont bien adaptes pour ce type de 
charge. 



14.3.2 PRIX DES ROULEMENTS 

La figure 14.17 represente les prix relatifs pour les roulements a billes et a rouleaux 
radiaux des series usuelles. Le prix du roulement n’est pas le seul critere de choix et du cout 
de fabrication car l'usinage de l’arbre et du logement ainsi que les operations necessaires au 
montage ne sont jamais a negliger. 

14.3.2.1 ROULEMENTS A BILLES 

Pour les roulements a billes, la base de calcul est le roulement a billes a gorges profondes 
6206, diametre de l’arbre 30 mm, serie moyenne 62. Pour ce roulement, le prix relatif est 1 et 
tous les autres roulements sont rapportes a ce prix de base : 

- serie 72 : roulements a billes a contact oblique, 

- serie 12 : roulements a rotule sur deux rangees de billes, 

- serie QJ2 : roulements a billes a quatre points de contact. 

14.3.2.2 ROULEMENTS A ROULEAUX 

Pour les roulements a rouleaux, la base du calcul est donnee par le roulement a une rangee 
de rouleaux cylindriques, type NU 208, diametre de l’arbre 40 mm, serie 2 . Pour ce type de 
roulement, le prix relatif est 1 et tous les autres prix ont ete compares a cette valeur nominale. 
Les autres series du graphique sont : 

- serie 202 : roulements a rotule sur une rangee de rouleaux, 

- serie 222 : roulements a rotule sur deux rangees de rouleaux, 

- serie 302 : roulements a rouleaux coniques. 
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Figure 14.17 Comparaison des prix relatifs pour les roulements a billes et a rouleaux de diverses series 

La comparaison des prix sous cette fonne n’est pas directement utilisable car les pos- 
sibility de supporter des charges radiales seules ou des charges supplementaires axiales 
different d'un type de roulement a l'autre. Les capacites de charge, pour un meme diametre 
d'arbre, varient egalement d’une serie a l’autre. 

14.3.3 PRESSIONS ET FATIGUE 

La pression superficiclle existant entre les chemins de roulement et les elements roulants, 
billes, rouleaux ou aiguilles, est excessivement grande. Cornine la geometrie exacte de ces 
surfaces ou de ces corps n’est pas donnee par les fabricants, nous voulons soulever quelques 
problemes de mecanique des contacts ponctuels et lineiques. 

14.3.3.1 PRESSIONS SUPERFICIELLES 

La pression superficielle entre l'element roulant et le chernin de roulement de la bague 
interieure ou entre l’element roulant et le chernin de roulement de la bague exterieure peut se 
trouver par les relations de Hertz. Les rayons de courbure de ces diverses pieces, positifs et/ 
ou negatifs, influencent directement l'intensite de cette pression. Dans le roulement a galets 
cylindriques et en supposant les pieces parfaitement cylindriques, le rayon de courbure reduit 
pour le contact galet - bague cylindrique interieure est plus petit que le rayon de courbure 
reduit pour le contact galet - bague cylindrique exterieure. Dans le premier contact, le rayon 
reduit est plus petit que celui du galet, plus grand dans le second cas. La pression superficielle 
sur la bague interieure est done notablement plus elevee que sur la bague exterieure. 
Pratiquement, les galets ou les chemins de roulement, ou les deux, ne sont pas cylindriques 
mais legerement bombes afin d’eviter les concentrations des pression aux extremites des 
galets. 
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Figure 14.18 Types de charge sur les roulements : 

Charge radiale mobile sur la bague interieure (SRO) 

14.3.3.2 SURFACES D’ACTION DE LA PRESSION SUPERFICIELLE 

La duree de vie nominale, definie dans la norme ISO et dans les catalogues, impose une 
repartition de la pression superficiellc ou une charge exterieure de la maniere suivante : 

1 . Sur le chemin de roulement de la bague interieure : 

Comine la bague interieure est supposee en rotation et la charge radiale exterieure a 
direction constante, la pression superficielle se deplace sur toute la surface du chemin de 
roulement de cette bague, les elements roulants se dcplacant a la moitie de la vitesse du 
chemin. 

2. Sur le chemin de roulement de la bague exterieure : 

La bague exterieure etant supposee immobile, la pression superficielle se repartit sur la 
moitie du chemin de roulement de cette bague et elle est maximale dans la zone d’action 
de la force radiale. 

3. Fatigue du metal : 

La fatigue du metal est due pour une bonne part a l'effet de la pression superficielle 
engendrant des contraintes tres elevees a l’interieur du metal. La pression la plus elevee est 
appliquee sur la bague interieure et voyage sur la surface totale du chemin de roulement de 
cette bague. La repartition de la charge, done de la pression, depend non seulement de la 
geometrie du roulement, mais egalement des conditions de montage du roulement et de la 
deformation des pieces : arbre et logement. Pour la bague exterieure, la pression est 
concentree sur la ligne d'action de la force exterieure, cette pression etant plus faible. 




Figure 14.19 Types de charge sur les roulements : Charge radiale mobile sur la bague exterieure 

Cette discussion de la repartition de la pression et de la fatigue du metal met en evidence le 
cas la plus defavorable de charge : zones de charge et de pression situees sur le chemin de 
roulement de la bague interieure aux environs de la ligne d’action de la force radiale et 
deplacement de la charge sur toute la peripherie du chemin de roulement de la bague 
exterieure. Le calcul de la duree de vie probable d’un roulement devrait tenir compte de la 
repartition de la pression superficielle en service. 
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14.3.3.3 CINEMATIQUE DES ELEMENTS MOBILES 

La geometric de la plupart des roulements pennet d’obtenir, en principe, le roulement pur 
entre les elements roulants et les chemins de roulement. La vitesse absolue d'un point situe sur 
un element roulant est egale a la vitesse du chemin de roulement lorsque ce point vient en 
contact avec la piste. Le roulement pur n’existe pratiquement jamais dans les paliers a 
roulements car les pieces se deferment et la geometrie cinematique des composants reels ne 
pennet plus de conserver des vitesses egales. 




Figure 14.20 Deformations au niveau des surfaces de contact et deplacement des pieces 
Glissement dans les surfaces de contact : roulement rigide a billes et butee a billes 

Une analyse detaillee des conditions exactes de roulement demontre la presence d’un ou 
eventuellement de deux points a roulement pur, points situes a l’interieur de la surface 
deformee de contact. II y a glissement et pertes pour tous les autres points de la surface. 

14.3.3.4 REPARTITION DE LA PRESSION ET DES CONTRAINTES 

La theorie de Hertz pour le contact entre spheres ou cylindres permet de trouver la 
repartition des contraintes a l’interieur du setni-infini. Si le coefficient de frottement entre les 
chemins de roulement et les elements mobiles est important, le mouvement relatif de 
glissement des pieces deplace le point a contrainte tangentielle maximale vers la surface 
exterieure de contact, voir figure 14.21. 

En presence d’un lubrifiant et d'une vitesse suffisante, des conditions de frottement elasto - 
hydrodynamiques peuvent induire des pressions tres elevees et des deformations 
incompatibles avec les proprietes mecaniques des materiaux. Des chocs thermiques peuvent 
egalement se produire et modifier la structure cristalline des aciers. 



Rapport x/a — Rapport x/a _ 




Figure 14.21 Contraintes tangentielles dans la matiere pour un contact lineique avec : 

p = 0,0 et p = 0,25 
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Les conseillers techniques en roulements des divers fabricants et les laboratoires de 
recherche essaient de repondre aux diverses questions soulevees par les avaries en service et 
le manque de performance des paliers et butees dans des conditions precises de montage et 
d'exploitation. 



14.4 CONTROLE DES ROULEMENTS SELON ISO 

Le calcul et le controle des paliers et butees a roulements font intervenir les facteurs 
suivants : 

1. charges radiale et/ou axiale supportees par le roulement compte tenu de leurs variations ou 

de chocs eventuels; 

2. frequence de rotation : charge sur arbre en rotation ou pratiquement au repos; 

3. temperature de fonctionnement; 

4. durete des chemins de roulement fabriques par l'utilisateur si la bague interieure ou 
exterieure ou les deux sont absentes; 

5. mode de lubrification : graisse ou huile; 

6. etancheite et presence de souillures ou d’agents chimiques etrangers; 

7. soins apportes a la maintenance; 

8. rigidite souhaitee sous charge; 

9. precision de guidage ou de centrage; 

10. silence de fonctionnement; 

11. forme geometrique des pieces adjacentes : cylindricite de l’arbre et du logement, 
alignement des axes sous charge, rigidite ou flexibilite des parois. 

Le controle du roulement comprend la determination des deformations des pieces 
adjacentes pour les roulements ne supportant que de tres faibles erreurs d’alignement et le 
calcul de la duree de vie ou de la pression au repos. 

14.4.1 CHARGE DYNAMIQUE SUR LE ROULEMENT 

Le controle de la fatigue d'un roulement part de la charge reellement appliquee sur cet 
element. La recherche de l'equilibre doit tenir compte de tous les efforts transmis sur farbre et 
des effets d’inertie, en particulier les forces centrifuges non compensees. Bien souvent, seule 
la charge nominale est calculable a partir de la puissance a transmettre par farbre et la 
variation de cette charge reste indeterminee ou peu sure a estimer. Pour des applications 
derivees d'une conception connue et dans un calcul elementaire, la charge nominale sera 
majoree par le facteur de service au moyen du produit : 

Charge de calcul = charge nominale * facteur de service. 

Les hypotheses simplificatriccs suivantes sont introduites dans la recherche de l’equilibre 
statique de l’arbre avec ses appuis : 

- l’arbre est considere comine une poutre reposant sur deux appuis rigides, 

- les deformations de l’arbre, du logement et des roulements sont negligees, 

- les roulements ne transmettent aucun couple sur farbre et vice versa. 
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Tableau 14.1 

Facteur de service pour le calcul elementaire de la charge 



Type de machine 


Facteur de service 


Machines et mecanismes fonctionnant sans a-coups 


1,0 a 1,3 


Transmission par roue dentees : 




suivant la qualite de l’execution 


1,1 a 1,5 


Machines ou mecanismes soumis a des chocs repetes 




ou des vibrations 


1,5 a 3,0 


Transmission par courroies : 




Calcul a partir de l'effort tangentiel transmis 




Courroies crantees 


1,2 a 1,5 


Courroies trapezo'idales 


2,0 a 2,5 


Courroies plates suivant la tension initiale 


2,5 a 5,0 



14.4.2 FREQUENCE DE ROTATION VARIABLE 



Lorsque la frequence de rotation est variable et la charge exterieure constante, la frequence 
de rotation intervenant dans le calcul de la duree de vie du roulement peut se trouver par la 
somine : 



= 7 Jo ”(*) dt ’ (14.1.1) 

avec : n(t) la frequence de rotation en fonction du temps, 

T la periode pendant laquelle la charge reste constante, 
rie la frequence de rotation equivalente. 

Cette relation generale se simplifie lorsque la frequence de rotation varie par paliers. La 
frequence de rotation equivalente se trouve simplement par : 



" ” At 

-S 

i=l 1=1 1 



(14.1.2) 



avec : q[ = A t[/T le temps relatif correspondant a chaque vitesse constante n[. 





Figure 14.22 Variations typiques de la charge sur les roulements en fonction du temps ou de la 
rotation : Variations lineaire, par palier ou quelconque en fonction de Tangle ou du temps 

Dans un mouvement oscillatoire, la frequence de rotation equivalente se trouve par la relation 
suivante : 
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avec : n osc 

P 



frequence d’oscillation pour un aller - retour, 
amplitude angulaire de foscillation. 



(14.1.3) 



14.4.3 CHARGES VARIABLES 



Quand la charge et la frequence de rotation sont variables, le calcul du roulement 
s'effectue en introduisant une charge et une frequence de rotation Actives constantes, 
equivalentes a leurs effets sur la fatigue du roulement. Si pendant la periode T, la frequence de 
rotation et la charge sont dcfinics par des fonctions du temps : n = n(t ) et F = F(t), la 
frequence de rotation est dcfinic par la relation generate et la charge Active par : 



F = 



\ T F p (t)n(t)dt 
Jo 

J n(t)dt 



( rT 
_0 

V 



\Vp 



(14.2.1) 



avec : p = 3 pour le contact ponctuel dans le roulement, 

p = 10/3 pour le contact lineique (cet exposant ne figure plus dans les catalogues). 

Si la charge appliquee et la frequence de rotation ne sont pas des fonctions du temps mais de 
Tangle decrit par Tune des bagues du roulement, la charge Active pourra se trouver par : 



F, = 



I 



Acp 

F p (q>) dip 
Acp 



(14.2.2) 



avec : F(cp) 
Acp 



la force appliquee en fonction de la position angulaire cp du roulement, 
Tangle balaye total. 



Comine la duree de vie depend essentiellement du nombre de tours effectue par la bague 
mobile par rapport a la bague Axe, la force de calcul peut se trouver pratiquement en 
supposant la charge constante par palier : 



F„ = 



F'A<p 1 + F/’A<p 2 +FfA<p 3 +...+FfA<p n 



2 > 



(14.2.3) 



avec : F, 
Acp; 
Sep; 



la force constante pendant la rotation Acp;, 
Tangle balaye a force pratiquement constante 
Tangle balaye total. 



14.4.4 CHARGES DYNAMIQUE ET STATIQUE DE BASE 

La norme ISO 281/1-1977 Axe la methode de calcul de la duree de vie des roulements en 
rotation. Les deAnitions sont : 

Charge dynamique de base 

La charge dynamique de base est la charge pour laquelle la duree de vie nominale ISO du 
roulement considere atteint 1 million de tours sous certaines conditions d’application : charge 
constante en module et direction, radiale dans le cas d’un roulement radial, axiale et centree 
dans le cas d’une butee. Cette charge est symbolisee par la lettre C dans les catalogues. 
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Charge statique de base 

La charge statique de base est utilisee pour le calcul des roulements soit a l’arret, soit a tres 
faible vitesse de rotation ou animes de mouvements oscillatoires a faible amplitude angulaire. 
Cette charge est definie dans ISO 76-1987 et correspond a une contrainte, au centre du contact 
entre element roulant et chemin de roulement, valant : 

- roulements a rotule sur billes : 4 600 N/mm , 

- autres roulements a billes : 4 200 N/mm", 

- roulements a rouleaux : 4 000 N/mm". 

Cette contrainte produit une deformation permanente total d’environ 0,0001 du diametre de 
l'element roulant, les conditions d'application de la charge correspondant a celles de la charge 
dynamique de base. Cette charge est symbolisee par la lettre Co dans les catalogues. 

14.4.5 DUREE NOMINALE AVANT FATIGUE 

La duree d’un roulement est le nombre de tours que cet element peut effectuer avant 
fapparition des premiers signes de fatigue, se traduisant par un ecaillage des surfaces 
portantes, sur l'une des bagues ou un element roulant. La duree nominale, conformement aux 
recommandations ISO, est la duree atteinte ou depassee par 90% des roulements 
apparemment identiques travaillant dans les memes conditions. La duree moyenne atteinte ou 
depassee par 50% des roulements est environ cinq fois la duree nominale. La duree de service 
est la duree atteinte par un roulement avant qu’il ne perisse soit par suite de fatigue, d'usure, 
de corrosion, de joints defectueux, etc. 

La relation entre la duree nominale, exprimee en millions de tours, la charge dynamique 
equivalente F v (symbole P dans la norme et les catalogues) et la charge dynamique de base C 
se calcule au moyen de la fonnule ISO : 

r c Y c 

Ao = — ou— = Q. (14.3.1) 

\ F r) F r 

avec : Co duree nominale atteinte par 90% des roulements en millions de tours, 

C charge dynamique de base, 

Fp charge dynamique equivalente, 

p exposant, fonction du contact entre les chemins de roulement et les elements : 
p = 3 pour les roulements a billes, contact ponctuel, 

p = 10/3 pour les roulements a rouleaux, contact lineique. 




Nombre relatlf des roulements Nombre reiatif des roulements 

Figure 14.23 Probabilite de depassement de la duree de vie des roulements a billes et a rouleaux 
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Comme la dispersion des valeurs experimentales de la duree de vie est assez elevee et afin 
de concilier les exigences de securite de fonctionnement et un prix de revient aussi bas que 
possible, l'expression ISO est valable pour 90% d’un lot de roulements, l’indice de la duree 
nominale du roulement etant 10 et indiquant la difference de pourcentage a 100%. Cette 
relation, proposee initialement par Palmgren, est independante de la frequence de rotation, la 
frequence de rotation ne devant pas depasser la limite donnee dans les catalogues en fonction 
du type de roulement, du mode de lubrification et des conditions de service. 

L'influence des facteurs exterieurs a la conception du roulement et d'une fiabilite 
differente introduit la notion de duree de vie corrigee L na . La formule de base a ete proposee 
par ISO en 1977 et se transforme en : 

Z na = <3i a2 Cio = fli ^23 Cio, (14.3.2) 



avec : L na 



a i 
02 
«3 
023 



duree corrigee, en millions de tours, n representant la difference entre 100 % de 

liabilite et la fiabilite consideree, 

facteur de correction relatif a la liabilite, 

facteur de correction relatif a la matiere, 

facteur de correction relatif aux conditions de fonctionnement, 

facteur de correction combine : a 2 3 = a 2 03 . 



Tableau 14.2 

Facteur de fiabilite a\ 



Probalite de 
defaillance en % 


Facteur 

0\ 


Symbole de 
la duree 


10 


1,00 


L 10a 


5 


0,62 


f 5a 


4 


0,53 




3 


0,44 


L 3a 


2 


0,33 


f 2a 


1 


0,21 


L\a 



Facteur de fiabilite a\ 

Le facteur de fiabilite a x pennet de trouver la duree de vie pour une valeur superieure a 
90% dans certains cas particuliers comme en aeronautique afin de reduire les risques de 
pannes done d’augmenter la securite. Le facteur de correction U\ est calcule a partir de la 
fonction de Weibull. 

Facteur de matiere a 2 

Le facteur de matiere a 2 permet de tenir compte des qualites de la matiere utilisee dans la 
fabrication des roulements et de son traitement thennique. Pour les aciers de qualite 
superieure, introduits par les grands fabricants dans la production de roulements de qualites, 
ce facteur vaut actuellement a 2 = 1 , 0 . 

Facteur des conditions de fonctionnement a 2 

Le facteur des conditions de fonctionnement a 2 tient compte de la lubrification a la 
frequence et a la temperature existant en service ainsi que des modifications des 
caracteristiques mecaniques de la matiere provoquees par des temperatures elevees. 
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L'efficacite de la lubrification depend essentiellement de l’epaisseur du film porteur separant 
les surfaces de contact. Pour obtenir un film sufflsamment resistant a la pression, le lubrifiant 
doit posseder une viscosite adequate a la temperature d’equilibre. La viscosite cinematique Vi 
necessaire a assurer une lubrification correcte depend des dimensions diametrales du 
roulement et de la frequence de rotation. Cette valeur peut se lire sur la figure 14.24 a gauche. 
Ce diagramme est egalement valable pour les graisses a base d’huile minerale, la viscosite 
proposee correspondant a celle de l’huile en suspension dans le savon. La valeur du facteur a 2 
depend seulement du rapport des viscosites defini par le rapport de la viscosite v du lubrifiant 
reellement utilise a la viscosite V| donnee sur le graphique : 

k = —— , (14.3.3) 

v i 

avec : v viscosite du lubrifiant utilise a la temperature de service, 

Vi viscosite recommandee selon graphique de la figure 14.24 a gauche. 

Les catalogues fournissent un graphique doublement logarithmique permettant de trouver la 
viscosite d’une huile a une temperature quelconque au moyen de la droite de Mac Coull et 
Walther. Ce graphique est construit pour des huiles minerales possedant un indice de viscosite 
IV = 85. La figure du chapitre 2 permet d’effectuer facilement cette operation a partir des 
huiles de la gamine ISO-VG et les relations proposees donnent la pente et l’ordonnee a 
l’origine de la droite representant l'huile etudiee. 




Dlamdtre moyen d m = 0J5(d+ D) Rapport des viscosites k=\/v\ 

Figure 14.24 Viscosite cinematique du lubrifiant en fonction du diametre moyen du roulement 
Facteur combine a 23 en fonction du rapport des viscosites K = v/vi 

Combinaison des facteurs a 2 et a 3 : a 22 = a 2 a 2 

Les facteurs a 2 et a 3 etant interdependants, le calcul de la duree corrigee peut se simplifier 
en introduisant le facteur combine a 22 dans la relation generale. Ce facteur peut se lire sur la 
figure 14.24 a droite en fonction du rapport des viscosites cinematiques. La ligne continue du 
graphique est valable dans les conditions nonnales de proprete. Si le lubrifiant contient des 
additifs EP, il est possible d’obtenir des valeurs plus elevees situees dans la zone ombree pour 
le facteur combine. Les temperatures de fonctionnement superieure a 150°C reduisent la 
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duree de vie des roulements. Pour ces temperatures, la charge de base dynamique C est a 
multiplier par le coefficient de temperature/ : 

Temperature en °C : 150 200 250 300 

Facteur/: 1,00 0,90 0,75 0,60 

14.4.6 CHARGE DYNAMIQUE EQUIVALENTE 

Lorsque la charge appliquee sur le roulement correspond exactement a une force radiale 
ou une force axiale centree sur une butee, cette charge peut s'introduire directement dans la 
relation de base. Par contre, si la charge est une charge combinee ou si le roulement est a 
contact oblique, il est necessaire de transformer les efforts appliques en un charge dynamique 
equivalente. La charge dynamique equivalente est la charge constante et stationnaire qui, 
appliquee sur le roulement, aurait pour resultat la meme duree de vie avant fatigue que celle 
du roulement dans les conditions reelles de charge. 

14.4.6.1 RELATION GENERALE POUR LES ROULEMENTS 

Les roulements radiaux sont souvent sollicites par des charges combinees : une com- 
posante radiale alliee a une composante axiale. La charge dynamique equivalente se trouve 
par : 

F P =XF r + Y F a , (14.4.1) 

avec : F ? la charge dynamique equivalente (dans les catalogues, le symbole est P), 

F r composante radiale de la charge, 

F a composante axiale de la charge, 

X coefficient radial du roulement, 

Y coefficient axial du roulement. 

Les catalogues de roulements donnent toutes les indications necessaires pour la determination 
des coefficients X et Y. Ces coefficients se trouvent soit dans la liste des dimensions, soit par 
calcul. Dans ce cas, ils dependent habituellement du rapport entre les deux composantes. 
Discutons quelques cas particuliers de determination de la charge dynamique equivalente. 

14.4.6.2 COEFFICIENTS X ET Y DES ROULEMENTS RIGIDES A BILLES 

Les coefficients I et 7 intervenant dans la determination de la charge dynamique 
equivalente des roulements rigides a billes dependent du rapport entre la composante axiale F a 
et la charge statique de base Co. Ils sont egalement influences par le jeu radial interne car la 
capacite du roulement croit avec la valeur du jeu radial. La charge dynamique equivalente 
pour des roulements montes separement se trouve par : 

F P = F : si FJF X < e, 

Fp = XF r + YF a si FJF r > e. 

Les coefficients XetY sont donnes pour le jeu radial normal, les jeux C3 et C4 : 

Les valeurs intermediaries seront interpolees lineairement dans le tableau. Les charges de base 
statique et dynamique de ces roulements sont representees sur la figure 14.25 pour des 
diametres de roulements a billes compris entre 20 et 120 mm. 
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Tableau 14.3 

Valeur des coefficients X et Y des roulements rigides a billes 





Jeu 


normal 


Jeu C3 


Jeu C4 


FJC 0 


e 


X 


Y 


e 


X 


Y 


e 


X 


Y 


0,025 


0,22 


0,56 


2,0 


0,31 


0,46 


1,75 


0,40 


0,44 


1,42 


0,040 


0,24 


0,56 


1,8 


0,33 


0,46 


1,62 


0,42 


0,44 


1,36 


0,070 


0,27 


0,56 


1,6 


0,36 


0,46 


1,46 


0,44 


0,44 


1,27 


0,13 


0,31 


0,56 


1,4 


0,41 


0,46 


1,30 


0,48 


0,44 


1,16 


0,25 


0,37 


0,56 


1,2 


0,46 


0,46 


1,14 


0,53 


0,44 


1,05 


0,50 


0,44 


0,56 


1,0 


0,54 


0,46 


1,00 


0,56 


0,44 


1,00 





Dtamdtre nominal du roulement en mm 



Figure 14.25 Charge dynamique de base et charges statique de base : roulements rigides a billes 
Series 60, 62, 63 et 64 selon catalogue SKF 4000 F 



Exemple de calcul de la charge equivalente : 

Le roulement a billes de la serie 62, jeu normal, diametre nominal 65 mm, est sollicite par une 
force combinees dont les composantes sont : F t = 4 800 N et F a = 2 800 N , done FJF t = 0,583. 

Les charges dynamique et statique de base du roulement 6213 sont : C = 55 900 N et C 0 = 40 500 N. 
Rapport: FJC 0 = 2800 N / 40500 N = 0,069 => e = 0,27 et FJF r > e. 

Coefficients : X= 0,56 Y= 1,6. 

Charge dynamique equivalente : F P = 0,56 4800 N + 1,6 2800 N = 7 168 N. 



Charge minimale sur les roulements rigides a billes 

La charge minimale assure un roulement correct des billes sur les chemins de roulement 
en presence du lubrifiant et/ou a vitesse elevee en presence de l’effet de la force centrifuge. La 
charge tninimale requise peut se trouver par la formule : 

f a \ 2 



f™„ = M0,06 vn) M 



d 

in 

1000 



avec . F r niin 

kj 



v 



charge radiale tninimale en N, 
facteur de charge radiale : 

- roulements de la serie 618 : k T = 15, 

- roulements des series 619 et 160 : k p ~ 20, 

- roulements des series 60, 161 et 62 : k r = 25, 

- roulements de la serie 63 : k r = 30, 

- roulements de la serie 64 : k T = 35, 

- roulements de la serie 42 : £ T = 50, 

- roulements de la serie 43 : k T = 60; 



2 

viscosite cinematique du lubrifiant en mm Is a la temperature de 
fonctionnement, 
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n frequence de rotation en tours par seconde [t/s], 

d rn diametre moyen du roulement en mm : d m = (d + D) / 2 . 

14.4.6.3 BUTEES A BILLES, A ROULEAU ET A AIGUILLES 

Les butees a billes, a rouleaux ou a aiguilles cylindriques ne peuvent supporter que des 
charges axiales parfaitement centrees. Comine ces butees sont constitutes de pieces 
separables, elles presentent quelques caracteristiques dynamiques complementaires : 

1 . Force centrifuge : le mouvement circulaire de l’element roulant autour de l'axe de la butee 
fait naitre une force centrifuge : F c = m r m oo“ qui doit etre compensee par les reactions des 
rondelles sur l’element roulant ou par la cage. Les billes roulent sur un diametre moyen 
plus grand. 

2. Couple gyroscopique : le moment gyroscopique est particulierement important car l'axe de 
rotation des elements roulants change de direction a tout instant (acceleration de Coriolis). 
II en decoule un glissement complementaire possible des billes ou des rouleaux et une 
usure supplemental des elements roulants. 

3. Charge axial e minimale : Cette charge est donnee par : F a m j n = A (0,06 n) , 

avec : A un facteur de charge donne dans les tableaux des butees, 

n la frequence de rotation en tours par seconde. 

Le calcul de la charge dynamique equivalente, pour les butees a billes a simple et double 
effet, s'effectue en egalant : 

F? = F a . 

Les butees a rotule sur rouleaux peuvent supporter une composante radiale dont l'intensite ne 
doit pas depasser : F, < 0,55 F a . La charge equivalente se trouve par la relation generale : 

F ? =XF V + F a , 

avec : X= 1,2 pour ce type de roulement. 





Figure 14.26 Charge dynamique de base et charges statique de base pour les butees a billes 
Series 51 1, 512, 513 et 514 selon catalogue SKF 4000 F 

Pour que les rouleaux travaillent correctement, la butee a rotule sur rouleaux doit etre chargee 
par une force axiale minimale. Cette charge, exprimee en newtons, vaut : 

F a min =1,8 F r + A (0,06 Ilf, 

avec : A un facteur de charge donne dans les tableaux des butees a rotule, 
n la frequence de rotation en tours par seconde. 

La figure 14.26 donne les charges dynamique et statique de base pour les butees a billes. Les 
butees a billes supportent relativement mal les grandes frequences de rotation. 
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14.4.6.4 ROULEMENTS A BILLES A CONTACT OBLIQUE 

La charge dynamique equivalente impose la connaissance des composantes appliquees sur 
le roulement unique ou la paire de roulements. Pour les roulements des executions B et BE, 
rnontes separement ou par paire, avec disposition en T, cette charge vaut : 

F P = F r si F a /F r < 1,14, 

C P = 0,356 F r + 0,57 F a si F a /F v >1,14. 

Pour les roulements rnontes par paire selon les dispositions O et X, la charge dynamique 
equivalente se trouve par : 

Fp = F r + 0,55 F a si F a /F r < 1,14, 

F P = 0,57 F r + 0,93 F a si FJF r >1,14. 

L'equilibre statique sera recherche en mettant les reactions radiales aux points d’intersection 
de la nonnale au chemin de roulement avec l'axe de rotation : composantes radiales F, \ et F r 2 , 
composante axiale F al ou F a2 . Toute charge radiale sur un roulement a contact oblique produit 
une composante axiale induite qui modi lie la valeur nominale trouvee dans l’equilibre 
statique. Les composantes radiales et axiale a introduire dans le calcul de la charge 
equivalente sont habituellement differentes des grandeurs trouvees dans l’equilibre simple. 

Les formules a utiliser sont donnees dans le tableau 14.4 et sont valables pour des roulements 
rnontes en opposition avec un jeu pratiquement nul en fonctionnement et sans precharge. Le 
roulement 1 ou A est supposee sollicite par une charge radiale F r] = F rA , le roulement 2 ou B 
par une charge F r2 = F rB , la charge axiale appliquee par l’arbre etant designee par F a i2 . Les 
charges radiales s'exercent aux centres de poussee des roulements. On considere toujours les 
composantes radiales comine positives meme si elles agissent dans le sens oppose a celui 
represente sur les figures. Le calcul fait intervenir une comparaison des composantes radiales. 
Les formules 1.3 et 2.3 sont aussi valables lorsque la force axiale exterieure nulle : F a 12 = 0. 





Figure 14.27 Charge dynamique de base et charges statique de base pour les roulements a billes 
a contact oblique a une rangee des series 72 BE et 73 BE selon catalogue SKF 4000 F 

Pour les roulements a deux rangees de billes a contact oblique avec un angle de contact de 
32°, la charge equivalent se trouve par (selon SKF) : 

F P = F r + 0,73 F a si F a /F r < 0,86, 

F P = 0,62 F r + 1 , 1 7 F a si F a /F r > 0,86. 

Les roulements a billes a contact obliques a une rangee doivent etre aussi soumis a une 
certaine charge minimale pour fonctionner d'une facon satisfaisante. 
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Tableau 14.4 

Charges axiales de calcul sur les roulements a contact oblique a une rangee 

Angle de contact 40°, Execution B et BE (SKF) 



Disposition en O Disposition en X 

BA A B 






Charges 


Charge axiale sur 


les paliers A et B a introduire dans le calcul 


1.1 


F, a ^ F rB 
si F an 2: 0 


F aA = 1,14 F rA 


^aB = F aA + F al 2 


1.2 


F, a < F rB 

si Fan ^ 1,14 (F xB -F vA ) 


F aA =1,14 F xA 


F aB = F aA + F a 12 


1.3 


F, a < F iB 

si F al2 < 1,14 (F rB -F lA ) 


F aA = F a |i - F a \ 2 


^aB =1,14 F rB 




Disposition en O 




Disposition en X 



B A A B 






Charges 


Charge axiale sur 


les paliers A et B a introduire dans le calcul 


2.1 


F ,- A ^ F xB 
si F an > 0 


F aA = E’aB + F a \2 


^aB =1,14 F rB 


2.2 


F ,-A > F xB 

si F aX1 > 1,14 (F xA -F xB ) 


F aA = E’aB + F a \2 


^aB = 1,14 F rB 


2.3 


F xA > F xB 

si F a i 2 < 1,14 (. F xA -F xB ) 


F aA =1,14 F xA 


-^aB = F aA - F a \ 2 



14.4.6.5 ROULEMENTS A ROULEAUX CYLINDRIQUES 

Les roulements a rouleaux cylindriques N et NU peuvent supporter seulement des charges 
radiales et servent de paliers libres. La charge equivalente se trouve simplement par : 

F P = F X . 

Si les roulements sont equipes d’epaulement, types NJ, NUP, NU+HJ, NJ+HJ, la charge 
equivalente, en presence d'une composante axiale, se trouve par : 

F P = F r si FJF X < e, 

F P = 0,92 F x + YF a si FJF X > e. 



-2.217 - 







Organes de transmission directe 



avec : e un coefficient de calcul, 

Y le coefficient axial du roulement, 

pour les roulements des series 10, 2, 3 et 4 : e = 0,2; Y= 0,6, 
pour les roulements des series 22 et 23 : e = 0,3; Y= 0,4. 

Le rapport FJF t ne doit pas depasser 0,5 pour la version EC, 0,4 pour les autres. 





Figure 14.28 Charge dynamique de base et charges statique de base pour les roulements 
a rouleaux cylindriques des series 2, 22, 3 et 23 selon catalogue SKF 4000 F 



La force axiale admissible sur les roulements a epaulement depend de la capacite de charge 
des surfaces frontales de glissement. Cette grandeur est fixee par la lubrffication, la 
temperature admissible de fonctionnement et la dissipation de l’energie calorifique produite 
par le frottement des rouleaux sur la bague. Cette force peut se trouver par la fonnule : 

166,7 A:, C n 



F = 

aadm 



Flo_-k F 

i(d + D) 



avec . F a a( j m 
F 
Co 
n 
d 
D 

k\,k 2 



charge axiale maxitnale admissible en N, 
composante radiale sur le roulement en N, 
charge statique de base, 
frequence de rotation en t/s, 
diametre d’alesage du roulement en mm, 
Diametre exterieur du roulement en mm, 
coefficients de calcul : huile k\ 

execution EC: 1,5 

autres executions : 0,5 



ki 

0,15 

0,05 



graisse k\ 
1,0 
0,3 



ki 

0,1 

0,03 



La fonnule proposee est basee sur : une difference de temperature de 60 K entre les 
temperatures de fonctionnement et ambiante, une dissipation calorifique de 0,5 mW/mm K, 
un rapport de viscosite k = 2. 



14.4.6.6 RENSEIGNEMENTS COMPLEMENT AIRES 



Chaque type de roulements ou de butees necessite la recherche de la charge equivalente 
lorsque les efforts appliques sur l'element ne sont pas parfaitement axiaux ou radiaux. Les 
points complementaires a suivre sont : 

1. Avant d’adopter definitivement un roulement ou une butee, lire attentivement les 
remarques generates donnees dans les catalogues sur les possibility d'utilisation de ce 
palier ou de cette butee et la description de ses caracteristiques. 

2. Tous les roulements et butees doivent toujours etre soumis a une certaine charge tninimale 
pour fonctionner correctement. 
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3. Le calcul de la charge equivalente differe d’un type de roulement a l'autre, tres souvent 
d’un fabricant a l'autre. 

4. Tous les roulements a contact oblique produisent une charge axiale induite engendree par 
la charge radiale. Le calcul des composantes axiales s'effectue en observant la direction de 
la composante axiale sur les schemas proposes dans les catalogues. 

5. Le choix primaire d'un roulement ou d’une butee tournant entre 10 et 25 tours par seconde 
se fait en recherchant une charge dynamique de base valant environ 10 fois la charge 
radiale ou axiale appliquee sur l’element. 

6. La duree de vie d’un roulement ou d’une butee est influencee par un choix correct en 
fonction du calcul et surtout par le soin apporte a son implantation dans la machine ou le 
mecanisme, dans les operations de montage et l’entretien en service. 

Les grands fabricants de roulements et butees a billes, rouleaux et aiguilles offrent des 
versions informatisees des tableaux de roulements des catalogues, comine par exemple 
CADalog de SKF, comprenant le choix d’un ensemble de roulements a partir de divers 
criteres mecaniques ou geometriques, le calcul detaille de la charge equivalente et de la duree 
de vie, le choix du lubrifiant et le trace a l’echelle de ces elements pour leur insertion dans les 
dessins de montage. 

14.4.7 DUREE DE VIE EN HEURES 



En supposant la frequence de rotation constante et exprimee en tours par seconde, la duree 
de vie probable du roulement ou de la butee se trouve par : 



Aoh — 



1 000 000 
3 600 n 






V^r J 



(14.5.1) 



La duree de vie avant fatigue, exigee par la machine ou l'appareil, depend du type, de la 
frequence de rotation, des risques de pannes et des couts d’interruption de service. Le tableau 
ci-dessous donne les durees en heures pour quelques genres de machines. 



Pour les vehicules routiers ou ferroviaires, en particulier pour les roulements des roues, la 
duree de vie souhaitee est donnees en km parcourus par la fonnule : 



L 



10s 



nD 
1 000 



■ L 



10 ’ 



(14.5.2) 



avec : D le diametre de la roue en metre, 

Zios la duree nominale en millions de km. 

Pour les voitures particulieres, la duree de vie souhaitee est Zio s = 0,1, pour les 
locomotives Diesel ou electriques Zi 0s = 3 a 5. 
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Tableau 14.5 

Duree de vie souhaitee pour les roulements et les butees 



Type de machines 


Duree L 10h 


Appareils electromenagers , machines agricoles 
Instruments, motocyclettes , appareils medicaux 


500 a 3000 h 


Petits ventilateurs , outils manuels, engins de 
montage, machines utilisees dans le batiment, 
voitures legeres 


2000 a 8000 h 


Petits moteurs electriques, ascenseurs et monte- 
charges, machines fonctionnant rarement ou de 
courte duree 


8000 a 12000 h 


Moteurs electriques stationnaires de puissance 
moyenne, reducteurs de vitesse a usage general, 
concasseurs giratoires 


10000 a 25000 h 


Machines-outils , machines a travailler le bois, 
ventilateurs, bandes transporteuses , machines 
pour 1 ' imprimerie, centrifugeuses 


20000 a 30000 h 


Reducteurs et paliers de laminoirs, moteurs 
electriques de grande puissance, compresseurs 
et pompes, machines textiles 


30000 a 50000 h 


Stations de pompage et d'epuration, machines de 
propulsion des navires, fours rotatifs, machines 
de cablage 


60000 a 100000 h 


Machines a f onctionnement en continu (24 heures) 
Machines pour la fabrication du papier, centrales 
electriques, pompes et ventilateurs de mine 


100000 a 200000 h 



14.4.8 CHARGE STATIQUE EQUIVALENTE 

Le controle du roulement ou de la butee a l’aide de la charge statique equivalente est 
entrepris lorsqu'une des conditions suivantes est remplie : 

le roulement est immobile et soumis a une charge continue ou intermittente, 

- le roulement effectue de faibles mouvement oscillatoires sous charge, 

- le roulement tourne a tres faible frequence de rotation et la duree de vie exigee est courte, 
le roulement toume et subit des chocs importants pendant une fraction de temps. 

Dans ces divers cas, la charge admissible sur le roulement ou sur la butee est limitee par 
les deformations pennanentes engendrees par la pression entre les elements roulants et les 
chemins de roulement. A vitesse pratiquement nulle, ces deformations se traduisent par des 
meplats sur les elements roulants et des empreintes dans les chemins de roulement, d’ou 
conditions mecaniques defavorables, modifications des perfonnances du roulement ou de la 
butee. 

Lorsque le roulement supporte a la fois une charge radiale et une charge axiale, la charge 
statique equivalente se trouve par : 

Fpo =XoF r + 7o F a , (14.6.1) 

avec : F m la charge statique equivalente, 

F y la composante radiale sur le roulement, 

F a la composante axiale sur le roulement, 
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Xo le coefficient radial du roulement, 

Yo le coefficient axial du roulement. 

Les composantes F, et F a a introduire dans cette relation sont les valeurs maximales 
intervenant en service dans la position la plus defavorable. Les coefficients radial et axial sont 
donnes dans les catalogues pour chaque type de roulement ou de butee supportant une charge 
combinee. 



Le coefficient de securite en charge statique se definit par le rapport : 

r 

s n = c ° 



F 



PO 



(14.6.2) 



avec : Co la charge statique de base donnee dans les catalogues. 
Les valeurs usuelles du coefficient de securite en charge statique sont : 



So = 0,5 a 0,8 
So = 0,8 a 1,2 
So= 1,4 a 2,5 
So >4 



pour roulements a l’arret et faibles charges, 
pour roulements en faible rotation et charges normales, 
pour roulements en rotation ou a l’arret sollicites par des chocs, 
pour les butees a rotule sur rouleaux. 



Remarques complementaires : 

1 . La capacite de charge statique est diminuee aux temperatures elevees. 

2. Les roulements pouvant etre sollicites a l’arret et choisis en fonction de leur capacite de 
charge dynamique doivent se verifier egalement en charge statique. Le coefficient de 
securite So devra atteindre la valeur proposee ci-dessus. 



14.5 DEVELOPPEMENTS DES METHODES DE CONTROLE 

La normalisation du calcul de la duree de vie avant fatigue est basee sur les travaux 
realises il y a environ cinquante ans par Lundberg et Palmgren. Cette theorie reflete les 
particularites de la matiere, les conditions de fabrication en serie et les conditions de 
fonctionnement de l’epoque. Dans la description de l’etat de la conception des guidages et 
paliers de machines-outils en 1960, A. Mottu de la Societe Genevoise d’Instruments de 
Physiques a Geneve (SIP) [2.66] donnait son avis sur des observations effectuees dans les 
pointeuses de precision construites par cette finne. La fatigue du metal provient 
essentiellement de deux causes : la premiere est le defaut de forme geometrique des pieces et 
la seconde le defaut de qualite de surface. Les roulements de broches ay ant fonctionnes plus 
de 100 000 heures ne presentent pas les phenomenes observes par Lundberg et Palmgren. 

Dans le catalogue generale SRO-FAG de 1967, cette societe avait ajoute au controle usuel 
de la duree de vie avant fatigue une methode de calcul de la duree de vie avant usure. Dans 
cette methode complementaire, abandonnee depuis lors, l'usure depend des conditions 
d'utilisation et de service des paliers et butees a roulements, en particulier du soin apporte a la 
lubrification et a son renouvellement, a la presence ou a l’absence de corps Grangers ou 
d'agents chimiques entre les elements roulants et les chemins de roulement, des conditions de 
roulement et/ou de glissement ainsi que du regime de frottement. Dans le catalogue WL 
41510/2FD de 1990, la lecture du facteur a 2 3 s'effectue en fonction de l’indice statique, du 
type de roulement et du lubrifiant, voir le developpement de ce mode de calcul sous 14.5.2. 

Lors du symposium SKF en 1985, H. Reusner [2.60] developpa l'analyse infonnatisee de 
l'ensemble constitue par le palier ou la butee a roulement, l'arbre et le logement. Ces trois 
composants concourent simultanement a la reussite de la conception d’un appui tournant. Le 
systeme est nomine en allemand LGW pour Lager-Welle-Gehause et tient compte des 
deformations de l'arbre et du logement, du comportement du roulement et finalement de 
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l’interdependance de ces trois parties supportant la charge exterieure. Dans le catalogue SKF 
4000 F de 1989 et dans le numero special de la Revue des roulements 89, cette firrne propose 
une nouvelle methode d'estimation de la duree de vie des roulements tenant compte 
principalement du choix du lubriliant et des conditions d’entretien au moyen d’un coefficient 
<2 skf, voir le developpement de ce mode de calcul sous 14.5.3. 

14.5.1 COMPORTEMENT DU PALIER , DE L'ARBRE ET DU LOGEMENT 

La determination classique de la duree de vie avant fatigue des roulements consiste a 
trouver la charge appliquee sur chaque element et a partir de la charge equivalente, de la 
viscosite du lubrifiant, de la charge dynamique de base, de la frequence de rotation, a 
quantifier les performances de ces roulements en supposant l'arbre et les logements 
indeformables. Or le comportement des roulements depend non seulement des facteurs cites, 
mais aussi de toutes les parties environnantes. La methode LGW perrnet de rnieux cerner ce 
genre de probleme. Dans la methode conventionnelle, la efforts sur les appuis sont trouves par 
la statique si le probleme est isostatique, par diverses methodes par superposition ou 
energetiques si le probleme est hyperstatique. 



NJ 208 NJ 208 





Figure 14.29 Arbre sur deux appuis constitues par des roulements a rouleaux cylindriques 
Efforts et pressions combines dans un palier a rouleaux cylindriques 



Dans la methode LWG, les pressions entre les chemins de roulement et les elements 
roulants peuvent se trouver grace a la recherche de la deformation totale des trois composants 
de l’appui. Cette methode s'utilise dans un environnement informatique evolue permettant de 
determiner avec precision les diverses deformations et les efforts en resultant. La figure 14.29 
montre un exemple simple d’arbre centre dans deux paliers a roulements a rouleaux 
cylindriques. Sous l'effet d’une charge combinee, F r = 30 1<N et F d = 10 kN, et de la presence 
de pieces deformables, les reactions des appuis sont : 



Reaction 
Radiale (LWG) 
Axiale 
Couple 

Radiale (statique) 



Fr] 



Appui 1 
5 203 N 



Mi = 820 mm'N 
Fri = 7 304 N 



Appui 2 
F rl = 24 797 N 
F a2 = 10 000 N 
M 2 = 206 290 mm'N 
F r2 = 22 656 N. 



Par suite de la charge combinee et de la deformation des diverses pieces, la bague interieure 
subit un deversement par rapport a la bague exterieure, les pressions et les poussees entre les 
elements roulants et les chemins de roulement et sur les faces de butee engendrent des 
deformations dans le roulement et des decalages de forces. L'equilibre de la bague interieure 
impose la presence du couple supplemental AM. 
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Les resultats entre la recherche des efforts par la voie classique de la resistance des 
materiaux et la methode LWG montrent des valeurs differentes deja dans le cas de l’arbre sur 
deux appuis. Si le montage est hyperstatique, les erreurs commises deviennent tres 
importantes. Le calcul dans ces conditions necessite des logiciels evolues coniine un logiciel 
d’elements finis pour trouver les deformations et le comportement du logement. Les 
possibility d’optimisation sont nettement ameliorees et concernent : 

1. Roulement : grandeur et type, jeu radial et precontrainte, geometrie du contact dans des 
conditions extremes de sollicitation, position du roulement sur l'arbre par rapport aux 
points d'application des efforts exterieurs, nombre d’appuis : deux, trois et plus. 

2. Arbre : variation des sections et forme des sections en fonction de la longueur des 
tron£ons composants, rigidite transversale. 

3. Logement : epaisseur des parois, emplacement des appuis et des renforcements par toile et 
nervures, nombre de pieds ou d'appuis, position des appuis, repartition de la charge dans 
les roulements differente de la repartition cosinuso'idale admise primitivement. La 
presence de renforcements dans la zone chargee n’est pas favorable. Le principe des 
equideplacements doit etre observe dans la conception des carters. 

14.5.2 METHODE DE CONTROLE SELON FAG 

L'application de la nonne DIN ISO 281 et des complements proposes par la maison FAG 
permet d’introduire divers facteurs influcncant la duree de vie des roulements : charge 
equivalente sur le roulement, presence d’additifs dans le lubrifiant, proprete du film et type de 
roulement. Les durees de vie les plus longues s’obtiennent en lubrification hydrodynamique 
lorsqu'aucun contact metallique n'a lieu entre les corps roulants et les pistes. Dans des 
conditions ideales de lubrification et avec des charges moderees, aucune marque de fatigue ne 
se produit et la duree de vie devient infiniment grande. Les conditions limites sont remplies 
lorsque : 

1 . le rapport : / s = CJFm > 8, 

2. une proprete absolue dans le film lubrifiant, 

3. une separation complete des parties metalliques du roulement. 

La charge equivalente "statique" se trouve par : 

F m = XqF t + Lo F a , 

avec : Co charge statique de base, 

F P0 charge equivalente "statique" en complement, 

F a , F r charges dynamiques radiale et axiale sur le roulement, 

Xo, Yo coefficients axial et radial du roulement selon catalogue. 

Les formules de duree de vie deviennent selon FAG : 

L na = ai <723 ,/tDIN L 10 [10 6 tours], 

Thna = tfi <323 /toiN L h [heures]. (14.7.1) 

L’influence de la temperature de service sur la duree de vie est introduite par le facteur^DiN 
qui, fonction de la temperature, vaut : 

Temperature de service 150°C 200°C 250°C 300°C 

Facteur/JoiN 1,00 0,73 0,42 0,22 

Dans le cas d’une proprete maximale du lubrifiant, la duree de vie du roulement se calcule par 
la relation corrigee : 

TnaFAG = <3l <323* ^tDIN Tio [10 6 tOUTS], (14.7.2) 

avec : < 223 * = <223 / ou / est le facteur de correction selon figure 14.30. 
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A partir de la connaissance des composantes sur le roulement, des conditions de service, 
des capacites statique et dynamique de base, la methode de controle ou de calcul comprend 
les pas successifs suivants : 

1. Adoption du facteur de fiabilite en fonction du taux de defaillance => a\, 

2. Temperature de service : => Adin, 

3 . Calcul de la charge equivalente dynamique : F P = X F T + Y F a , 

4. Calcul de la duree nominale avant fatigue : L io = (C/F P ) P avec p = 3 ou 10/3, 

5. Calcul de la charge "statique" : F m = X () F, + Y i} F a , 

6. Calcul de l’indice "statique" : f s = Co/F PO , 

7. Adoption de la viscosite du lubrifiant et recherche de la viscosite en service v, 

8. Calcul du diametre moyen et recherche de la viscosite nominale Vi, figure 14.24, 

9. Calcul du rapport des viscosites k = v/vi, 

10. Recherche du facteur composant K\, tableau dans la figure 14.30, 

1 1. Recherche du facteur composant K 2 , tableau dans la figure 14.30, 

12. Sommation : K = K\ + K 2 => zone a prendre en consideration, 

13. Lecture du facteur a 22 sur la figure 14.24 en fonction de k et de la zone I, II ou III, 

14. Lecture du facteur / sur la figure 14.30 en fonction de A et k 

15. Duree de vie pour bonne proprete : L aa = a\ a 22t Adin Lio, 

16. Duree de vie pour proprete maximale : L aa fag =f s L na* 

30 

20 
15 

10 
8 

6 
5 
4 

3 



Rapport f$ = Cq/Fpq 



Valeur de K] et *2 en fonction de I'indlce statique, 
du type de roulement et du lubrifiant 







8 >!,}< 


r,<4 


Valeur 


Typ© O© 


Route meets 6 biles 


0 


0 


0 


*1 




Roulements 6 rouieoux coniques 

Routements 6 rouleaux cyiindflques 


0 


1 


2 






Roulements 6 rot lies sur deux ran- 
g6es de rouleaux 
But6es 6 rotate sur rotleoux 
Buttes 6 rouleaux cylndrtques 
Routements 6 rouleaux cylirv 
drtques Johttfs 


1 


2 


3 




lubrtflont 


Addlttfs 


1 


2 


3 


*2 




sans oddfttfs v/v, j 0 A 


2 


4 


6 






sans odditlfs v/vi < 0 A 


7 


>7 


>7 





Voleur k - k, ♦ k 2 Facteur Oj 3 attrtx>6 : 

$ 2 Facteur sur to courbe sup6rieure de la zone l 

3 6 4 Facteur sur le mleu de la zone II 

5 6 6 Facteur 023 sur la courbe Inf6rieure de la zone ■ 

> 7 Facteur dans la zone II -> viser 6 ameitorer les conditions 

de fonctlonnement 




Figure 14.30 Determination des facteurs composants K\ et AT en fonction de l'indice statique As 

Valeur du facteur / en fonction de As = Q)/Lpo 



Remarques : 

1 . La lecture du facteur a 22t s'effectue sur un graphique legerement different de celui de la 
figure 14.24. La ligne en trait continu de cette figure correspond a la partie inferieure de la 
zone II selon FAG. 

2. Si K > 6 , il faut s'attendre a obtenir un facteur a 22 situe en dessous de la zone II . II en va 
de meme pour une proprete insuffisante. II est alors vivement recommande d’ameliorer 
serieusement les conditions de lubrification afin d’obtenir des conditions favorables de 
fonctionnement. 
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3. A proprete maximale, le facteur / vaut 1 pour k < 0,4. Pour des valeurs k plus elevees, le 
facteur de correction peut se lire sur la figure 14.30. 

4. La duree calculee correspond a la duree d'utilisation a condition que : la presence 
d’impurete soit exclue pour toute la duree de fonctionnement, les ajustements de montage 
soient respectes, les forces et vitesses correspondent aux conditions reelles. 

14.5.3 METHODE DE CONTROLE SELON SKF 



Les ameliorations sensibles dans les methodes de production et plus particulierement dans 
la qualite de l’acier a roulement au cours des annees ont conduit a un rallongement 
considerable de la duree de vie des roulements par rapport a la valeur calculee par les 
formules de Lundberg-Palmgren. Plusieurs methodes empiriques ont ete proposees pour tenir 
compte de ces ameliorations. Les capacites de charge dynamique de base ont ete augmentees 
par etape et plus recemment, des facteurs de correction de la duree ont ete introduits pour 
prendre en consideration la fiabilite souhaitee, la purete de la matiere et les conditions reelles 
de fonctionnement. Cependant, il n’etait pas encore possible de prevoir des durees de vie 
extremement longues constatees pendant les essais d’endurance effectues dans des conditions 
ideales. Un modele mathematique a ete developpe par SKF et ce modele general pour les 
roulements contient le cas particulier propose par Lundberg-Palmgren. 

La theorie de Lundberg-Palmgren suppose que la probabilite pour qu'un element de 
volume AV survive a n cycles de contrainte et perisse au An suivant est proportionnelle a sa 
faille et elle est fonction de son emplacement et du nombre de cycles. La probabilite s'accroit 
lentement avec n . Get effet de memoire est un element essentiel du comportement en fatigue. 
Dans la nouvelle theorie, le modele fondamental est etendu sous deux rapports essentiels : la 
contrainte tangentielle est interpretee localement et une limite de fatigue est introduite en 
prenant pour modele l’initiation a la fatigue structurale. Pour l'utilisateur de paliers et butees a 
roulements, les relations fondamentale ou normee sont appliquees pour quantifier la duree de 
vie probable des appuis toumant. La duree nominale de vie L\ {] diminue lineairement avec la 
charge sur une representation a l’echelle logarithmique. Les facteurs de correction a\,ai, «3 ne 
changent pas la pente de la droite et ils decalent seulement cette droite vers une duree plus 
longue ou plus courte. 

L'introduction de la nouvelle theorie de la duree avec ses possibility d’insertion de con- 
traintes locales conduit a une generalisation de la relation normee sous la fonne : 



Aiaa — a \ fl SKF ^ ~ a \ fl SKF Ao • 



(14.7.3) 



avec : L naa la duree de vie corrigee selon la nouvelle theorie SKF, en millions de tours, 
a i le facteur de fiabilite, 

<7 skf le facteur de correction de la duree dependant : 

- des conditions d’environnement, 

- du film lubrifiant, exactement du rapport k, 

- du facteur de pollution r| c , 

- de la matiere ou du roulement sous forme d'une limite de fatigue Fp u . 

La limite de fatigue F\> u est un nouveau concept dans le calcul. C’est la charge au-dessous de 
laquelle la fatigue ne se produira jamais dans le roulement. Les valeurs de cette limite sont 
donnees dans les tableaux du catalogue. Le facteur a skf represente un ensemble 
interdependant comprenant plusieurs parametres, fonction du rapport des viscosites k = v/vi. 
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Figure 14.3 1 Facteur de correction a SKF pour les paliers et les butees a billes 



Les valeurs du facteur « S kf sont donnees sur les deux figures 14.31, valable pour les paliers 
et butees a billes, et 14.32, valable pour les paliers et butees a rouleaux, en fonction : 

- en abscisse : du produit du facteur de pollution r\ c par le rapport des capacites F P JF P , 

- du rapport des viscosites : k = v/vi avec Vi selon figure 14.24, pour des lubrifiants sans 
additifs EP. 



Si k < 1, l'utilisation de lubrifiants contenant des additifs peut allonger la duree de vie des 
roulements. L'augmentation maximale peut se trouver en multipliant dans la formule le 
facteur oskf par (4 - 3 k) avant son utilisation. II est recommande de ne pas utiliser ce facteur 
de correction pour un facteur de pollution q c inferieur a 0,5. 

Le facteur de pollution r\ c a ete introduit pour tenir compte du degre de proprete du montage 
et du service. L'influence de la pollution interne depend : de la taille du roulement, de la 
repartition et de la taille des impuretes solides, de l’epaisseur relative du film. II est malaise de 
fixer des valeurs precises pour ce facteur et le tableau 14.6 donne des indications generates 
sur les valeurs a introduire dans les calculs. 

Les diagrammes des figures 14.31 et 14.32 demontrent la tres grande importance de la 
proprete dans la lubrification, le facteur a S KF diminuant tres rapidement avec la reduction du 
facteur de pollution. Lorsque les roulements possedent des joints integres, la pollution du 
roulement peut etre maintenue au minimum et la duree des joints et du lubrifiant est alors a 
prendre en consideration. La formule proposee donne un resultat fortement simplifie et il ne 
semble pas justifie d’adopter des valeurs superieures a 50 pour le facteur asKF- 

A partir de la connaissance des composantes radiale et axiale sur le roulement, des 
conditions de service et de montage, la methode de controle ou de calcul comprend les pas 
successifs suivants : 



1 . Lecture des capacites de charge : 

2. Adoption du facteur de fiabilite : 

3. Calcul de la charge equivalente : 

4. Temperature de service : 



C Co et /Au, 

=> U\, 

F P =XF r + Y F a , 
si > 150°C => / = ..., 
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Figure 14.32 Facteur de correction a SKF pour les paliers et les butees a rouleaux 



Tableau 14.6 

Valeur du facteur de pollution T| c pour differents degres de pollution 



Conditions 


Facteur r| c 


Tres propre 




La taille des impuretes est de l’ordre de l’epaisseur du film lubrifiant 


1,0 


Propre 




Roulements graisses a vie et equipes de joints 


0,8 


Normale 




Roulements graisses a vie equipes de flasques ou deflecteurs 


0.5 


Polluee 




Roulements sans joints ni flasques integres, filtration sotnmaire du 




Lubrifiant et/ou entree de particules provenant de l’environnement 


0,3 a 0,1 


Fortement polluee 


0,0 


Moteurs electriques de puissance moyenne 


0,2 a 0,3 


Reducteurs industriels petits et moyens 


0,03 a 0,06 


Reducteurs industriels pour grande puissance 


0,05 a 0,10 


Boites de vitesses pour voitures 


0,08 a 0,20 


Potnpes centrifuges et ventilateurs 


0,03 a 0,08 



5. Capacite dynamique de base corrigee : C = f C cata iogue, 

6. Calcul de la duree nominale avant fatigue : Zio = (C/Fpf, 

7. Adoption du lubrifiant et recherche de la viscosite de service v, 

8. Calcul du diametre moyen et recherche de la viscosite nominale Vi, figure 14.24, 

9. Calcul du rapport des viscosites : k = v/v 1 , 
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10. Recherche du facteur a 2 3 selon ISO sur la figure 14.24 : => an, 

1 1 . Duree de vie corrigee selon ISO : L na = a \ <7 2 3 Lio, 

12. Adoption du facteur de pollution : => ri c , 

13. Recherche du facteur oskf sur les figures 14.3 1 ou 14.32 a partir du produit r\ c F Pu /F P , 

14. Duree de vie corrigee selon SKF : Z naa = a\ oskf Lio- 

14.5.4 EXEMPLES DE DETERMINATION DE LA DUREE DE VIE 

Les exemples proposes montrent le principe du controle de la duree de vie avant fatigue au 
moyen des diverses voies proposees dans les chapitres precedents. 

14.5.4.1 ROULEMENT A ROTULE SUR BILLES 

Un appui tournant doit supporter une charge radiale de 5500 N a la frequence de rotation 
de 20 tours par seconde, la place a disposition etant : diametre de l'arbre d = 50 .. 60 mm, 
diametre du logement D = 80 .. 120 mm. La duree de vie devrait etre 15 000 h. La 
deformation de l’arbre et les conditions d’alignement imposent un appui sur rotule. 

1 . Relations generates 

En partant des dimensions geometriques proposees et de la duree de vie exigee, les roulements a 
prendre en consideration sont : diametre 50 mm =>2310, diametre 55 mm => 231 1. Le catalogue SKF 
donne les formules generates suivantes pour la determination de la charge dynamique equivalente : 



F P = F t + Y\ F 3 si FJF V < e. 


F P = 0,65 F r + Y 2 F a 


si FJF V > e. 




Comme la charge est seulement radiale, la charge equivalente vaut : F P 


= F r = 5500 N. 




2. Choix de deux variantes 








Calcul, Lecture ou Controle 


Roulement 


2310 


2311 


Dimensions d / D en mm 




50/110 


55/120 


Capacite de charge dynamique C 




63 700 N 


76 100 N 


Capacite de charge statique Co 




20 000 N 


24 000 N 


Limite a la fatigue F Pu 




1 040 N 


1 250 N 


Facteur de fiabilite pour un taux de 90% => a x 




1,00 


1,00 


Temperature de service (admise) 




65 °C 


65°C 


Duree de vie avant fatigue en millions de tours 


0 c/F P y 


1 553,6 


2 648,9 


Viscosite du lubrifiant a 40°C => ISO VG 68 




68 


68 


Viscosite en service V a 65°C 




24 


24 mrrf/s 


Diametre moyen en mm 




80 


87,5 


Viscosite nominale Vi selon figure 14.24 




15 


14 


Rapport des viscosites k = v/v i 




L6 


1,7 


Facteur a 2 3 selon ISO , fig. 14.24 




1,4 


1,45 


Duree de vie avant fatigue selon ISO en millions de tours 


2 175 


3 841 


Duree de vie avant fatigue selon ISO en heures 




30 200 


53 300 


Facteur de pollution T) c selon SKF (estime) 




0,25 


0,25 


Produit T| c F Pu /F P 




0,047 


0,057 


Facteur <j S kf selon figure 14.31 




1,45 


LB 


Duree de vie selon SKF en millions de tours 




2 253 


4 768 


Duree de vie selon SKF en heures 




31 300 


66 200 



3. Conclusions 

Les deux roulements 2310 et 2311 remplissent les conditions initiales proposees. La difference 
entre les deux durees de vie ISO et SKF n’est pas tres grande du fait d’un facteur de pollution peu 
favorable. La frequence de rotation minimale est atteinte sans difficulty 
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/ / 





Figure 14.33 Disposition des roulements a billes et rouleaux des trois premiers exemples 

14.5.4.2 ROULEMENT A ROULEAUX CYLINDRIQUES 

Un palier doit supporter une charge de 3 800 N a la frequence de rotation de 60 tours par 
seconde, le diametre de l’arbre etant d = 30 .. 35 mm. La duree de vie probable doit etre au 
moins 32 000 heures. La deformation de l'arbre et les conditions de montage autorisent 
l’emploi d’un roulement a rouleaux cylindriques, type N pour simuler "un appui sur rouleaux". 

1. Choix du roulement 

Le controle s'effectue sur trois roulements choisis dans le catalogue : N306 , N2207 et N307 . La 
charge est seulement radiale, done la charge equivalente vaut la charge radiale : F P = F r = 3 800 N. 

2. Calcul et lecture des valeurs 



Controle Roulements 


N 306 EC 


N 2207 EC 


N 307 EC 


Dimensions d / D en mm 


30/72 


35/72 


35/80 


Capacite de charge dynamique C en N 


51 200 


59 400 


64 400 


Limite a la fatigue F Pu en N 


6 200 


8 150 


8 150 


Facteur de fiabilite pour un taux de 90% => a\ 


1,00 


1,00 


1,00 


Temperature de service (admise) 


70°C 


70°C 


70°C 


Duree avant fatigue en millions de tours (C/Ep) 10/3 


5 820,4 


9 550,1 


12 502,8 


Viscosite du lubrifiant a 40°C => ISO VG 46 


46 


46 


46 


Viscosite en service v a 70°C 


15 


15 


15 


Diametre moyen en mm 


51 


53.5 


57.5 


Viscosite nominale Vj selon figure 14.24 


10,3 


10 


9,7 


Rapport des viscosites K = v/v i 


1,46 


L5 


1,54 


Facteur a 2 3 selon ISO, figure 14.24 


1,28 


L3 


1,32 


Duree de vie avant fatigue selon ISO en 10 6 de tours 


7 450,1 


12 415,1 


16 503,7 


Duree de vie avant fatigue selon ISO en heures 


34 500 


57 400 


76 400 


Facteur de pollution p c selon SKF (estime) 


0,35 


0,35 


0,35 


Produit r|c Fpu/Fy 


0,57 


0,75 


0,75 


Facteur a SK F selon figure 14.32 


2,5 


3,5 


4,0 


Duree de vie selon SKF en 1 0 6 de tours 


14 551 


33 425 


50 011 


Duree de vie selon SKF en heures 


67 400 


154 700 


231 500 



3. Conclusions 



La limite a la fatigue pour les roulements a rouleaux cylindriques etant bien superieure a celle des 
roulements a billes et l'exposant aussi plus grand, les durees de vie de ces trois roulements remplissent 
les conditions proposees par l'enonce du probleme. 
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14.5.4.3 BUTEE A BILLES DOUBLE EFFET 

Un arbre de machine est centre dans deux paliers a roulements a rotule sur double rangee 
de rouleaux et retenu axialement dans les deux sens par une butee a billes a double effet. La 
frequence de rotation est 10 tours par seconde; la composante axiale appliquee vaut 9 500 N. 
La place a disposition dans cet ensemble permet de prevoir une butee pour des diametres 
d'arbre cotnpris entre d = 70 .. 80 mm. La duree de vie exigee est 25 000 heures. 

1. Choix du roulement 

Le controle des butees a double effet retenues dans ce montage s'effectue au moyen de la methode 
proposee par la maison FAG. Dans le catalogue, les roulements livrables sont les butees 522 17 et 
522 18. 

2. Calcul et lecture des valeurs 



Controle Butees double effet 


522 17 


522 18 


Dimensions d w l d g l D s en mm 


70/88 / 125 


75/93 / 135 


Capacite de charge dynamique C en N 


98 000 


120 000 


Capacite de charge statique Co en N 


250 000 


300 000 


Frequence de rotation limite (graisse) en t/min 


1 600 


1 500 


Facteur de fiabilite pour un taux de 90% => a t 


1,0 


1,0 


Temperature de service (admise) 


60°C 


60°C 


Charge dynamique equivalente F P = F a en N 


9 500 


9 500 


Duree avant fatigue en millions de tours (C/F P ) 3 


1 097,7 


2 015,4 


Charge "statique" complementaire F P0 = F a 


9 500 


9 500 


Indice statique f = Cq/F p0 


26,3 


31,5 


Viscosite du lubrifiant a 40°C => ISO VG 68 


68 


68 


Viscosite en service v a 60°C selon figure 1 .43 


28 


28 


Diametre moyen sur les bagues de la butee en mm 


106,5 


114 


Viscosite nominale Vi selon figure 14.24 


22 


21 


Rapport des viscosites k = v/v 1 


1,27 


1,33 


Facteur K\ selon figure 14.30 


0 


0 


Facteur K 2 selon figure 14.30 


2 


2 


Somme des facteurs K = K\ + K 2 


2 


2 => zone II super. 


Facteur a 2 3 


1,8 


1,9 


Duree de vie avant fatigue ISO - FAG en 10 6 de tours 


1 975,8 


3 829,2 


Duree de vie avant fatigue ISO - FAG en heures 


54 800 


106 300 


Facteur de proprete maximale / selon figure 14.30 


30 


30 


Duree de vie en heures pour proprete maximale 


> 500 000 


> 500 000 



3. Conclusions 



Les deux butees a billes a double effet 522 17 et 522 18 permettent d'atteindre facilement la 
duree de vie exigee. Le facteur de proprete maximale / ne peut plus se lire sur la figure 14.30. Un 
controle de ces memes butees au moyen de la methode de calcul selon SKF donnerait les resultats 
suivants (calcules au moyen du logiciel CADalog) : 



Calcul, Lecture et Controle Butees double effet 


522 17 


522 18 


Capacite de charge dynamique C en N 


97 500 


119 000 


Capacite de charge statique C 0 en N 


250 000 


300 000 


Viscosite a la temperature de service v 


28,7 


28,7 


Rapport des viscosites k = v/vi 


1,30 


1,35 


Facteur a 2 3 


1,19 


1,22 


Facteur de pollution r| c 


0,25 


0,25 


Facteur a SK F 


2,35 


2,94 


Duree de vie avant fatigue ISO - SKF en heures 


35 700 


66 600 


Duree de vie selon SKF en heures 


70 400 


160 400 
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14.5.4.4 ROULEMENT SOLLICITE PAR UNE CHARGE VARIABLE 

Un roulement rigide a une rangee de billes est sollicite par une charge combinee variable 
en fonction de la position angulaire selon figure 14.34. La reaction d’appui engendree par le 
roulement est inclinee de 20° par rapport a la direction radiale. La frequence de rotation vaut 
en moyenne 6 tours par seconde et la duree de vie devrait etre au moins 12 000 heures. La 
charge est donnee par l’expression generale dite normee (ou relative) : 

F = 4 kN + AF (z - 3 z2 + 2 z\ 

avec : z = cp/Acp position angulaire relative, 

A(p Angle balaye pour une periode. 




Angle de rotation en degrGs 




0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360 



Angle de rotation en degr§s 



Figure 14.34 Representation de la force totale F et de son cube A 3 en fonction de l'angle de rotation 



1. Charge sur le roulement 

Le calcul de la charge a prendre en consideration fait intervenir la relation valable pour les 
charges variables avec p = 3 et les forces au cube donnees en fonction de bangle cp. La figure ci-dessus 

montre a gauche la variation de la force totale, a droite le cube de cette force. La force est recherchee 

tous les 5°, introduite dans la formule et la valeur moyenne des cubes est calculee dans chacun de ces 
intervalles. Le resultat de l'evaluation donne : 

Somme des moyennes des forces : XF 3 = 5 544,2 kN 3 , 

Moyenne sur 72 intervalles : F m } = 77,003 kN 3 , 

Force de calcul : F = 4,254 kN. 

Composantes de la reaction d'appui de calcul : 

Composante radiale : F r = 4 254 N cos 20° = 3 997 N, 

Composante axiale : F a = 4 254 N sin 20° = 1 455 N. 

Le choix des roulements se porte sur des roulements de la serie 62 avec deux flasques : 62xx-2Z. 



2. Calcul et lecture du catalogue 



Controle Roulements 


6209-2Z 


6210-2Z 


6211-2Z 


Capacite de charge dynamique C en N 


33 200 


35 100 


43 600 


Capacite de charge statique C 0 en N 


21 600 


23 200 


29 000 


Limite a la fatigue F Pu en N 


915 


980 


1 250 


Dimensions d / D en mm 


45/85 


50/90 


55/100 


Facteur de fiabilite pour un taux de 90% => a\ 


1,00 


1,00 


1,00 


Temperature de service (admise) 


60°C 


60°C 


60°C 


Rapport FJCq avec FJF r = 0,364 


0,0674 


0,0627 


0,0501 


Valeur du coefficient e pour jeu normal 


0,267 


0,263 


0,250 


FJF r >e => X= 0,56 Y = 


1,62 


1,65 


1,73 


Charge equivalente : F P =XF I +YF a 


4 595 


4 639 


4 755 


Duree avant fatigue en 1 0 6 de tours (CJF V ) ' 


377,2 


433,1 


770,9 
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Viscosite du lubrifiant a 40°C => (graisse) 


91 


91 


91 


Viscosite en service v a 60°C 


37 


37 


37 


Diametre moyen d m en mm 


65 


70 


77,5 


Viscosite nominale Vi selon figure 14.24 


41 


40 


38 


Rapport des viscosites k = v/vl 


0,90 


0,93 


0,97 


Facteur a 2 3 selon ISO-SKF, figure 14.24 


0,8 


0,9 


0,95 


Duree de vie avant fatigue en 1 0 6 de tours 


301,7 


389,8 


732,3 


Duree de vie avant fatigue en heures 


13 900 


18 000 


33 900 


Produit r| c FpJFp avec r) c = 0,5 


0,10 


0,106 


0,131 


Facteur a S KF 


1,9 


2,2 


3,3 


Duree de vie selon SKF en heures 


33 100 


44 100 


117 000 



3. Conclusions 

Tous les roulements proposes de la serie 62 remplissent les conditions proposes. Pour des questions 
d'encombrement, le roulement 6209 a ete retenu dans la conception de cet appui. 

14.5.4.5 ARBRE D ’ ENTREE DANS UN REDUCTEUR A COUPLE CONIQUE 

Un reducteur de vitesse a engrenage est prevu pour une puissance nominale de 20 kW a la 
frequence de rotation de 25 t/s. Ce reducteur est equipe d’un engrenage a roues coniques 
denture inclinee sur l’entree et d’un engrenage a roues cylindriques helicoldales sur la sortie. 
L'arbre d’entree avec le pignon conique est represente sur la figure 14.35. 




Figure 14.35 Arbre d'entree d'un reducteur a engrenage conique incline 
1. Charge sur les roulements 

Pour une puissance P = 20 kW et une frequence de rotation n = 25 t/s, le couple moteur vaut M = 
127,3 m'N et la composante tangentielle de la force totale appliquee sur la dent, placee au diametre 
moyen 54,7 mm, vaut F t = 4 652 N. La duree de vie souhaitee est 16 000 h. 

Les deux autres composantes sont : 

composante radiale : Fr = 966 N, composante axiale : F a - 2 603 N. 

La mise en equilibre de cet arbre fait apparaitre les reactions suivantes : 

- palier 1 de gauche : F tl = 6 058 N (175,9°) F al = - 2 603 N (admise sur cet appui), 

- palier 2 de droite : F i2 = 1 488 N (20,8°) F a2 = 0 N. 

Les roulements adoptes sont des roulements a rouleaux coniques, disposition en O : 

- Palier de gauche, diametre nominal 40 mm 32208, palier B pour le calcul de la charge axiale, 

- Palier de droite, diametre nominal 35 mm 30207, palier A pour le calcul de la charge axiale. 

Avant de controler la duree de vie, il faut trouver les charges equivalentes sur les deux roulements 
compte tenu du comportement des roulements a contact oblique. Le principe de la determination des 
charges est semblable a celui des roulements a billes a contact oblique selon la premiere partie du 
tableau. La composante axiale agit vers la droite. 
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2. Calcul et lecture du catalogue 



Controle 


Roulements 32 208 (B) 


30 207 (A) 


Dimensions d / D / T 




40/80/23,75 


35 /72/ 18,25 


Capacite de charge dynamique C en N 




74 800 


51 200 


Capacite de charge statique Co en N 




86 500 


56 000 


Limite de fatigue F Pu en N 




9 800 


6 200 


Facteur de roulement Y 




1,6 


1,6 


Grandeur complementaire e 




0,37 


0,37 


Force radiale en N 




6 058 


1 488 


Rapport F lA /Y a < F lB /Y B 




1488 N/ 1,6 < 


6058 N/ 1,6 


C a i > 0,5 (F lB /Y B - F tA /Y a ) 




F al > 0,5(6058/1,6-1488/1,6) = 1427 N 


Composante axiale de calcul en N 




C aA = C a2c = 0,5' 488/1,6 = 465 
C aB = F a i c = 465 + 2603 = 3 068 


Rapport FJF r > e ? 




0,506 > e 


0,312 < e 


Charge equivalente F P en N 




7 332 


1 488 


Facteur de fiabilite pour un taux de 90% => a\ 




1,00 


1,00 


Temperature de service 




70°C 


70°C 


Duree avant fatigue en 10 6 tours ( C/F P ) 1 ° ’ 




2 302,8 


132 502 


Viscosite du lubrifiant a 40°C en mm2/s 




80 


80 


Viscosite en service a 70°C en mm2/s 




23 


23 


Diametre moyen en mm 




60 


53,5 


Viscosite nominale Vi selon figure 14.24 




15 


17 


Rapport des viscosites k = v/vi 




1,53 


1,35 


Facteur a 2 3 selon ISO - SKF, figure 14.24 




1,3 


1,2 


Duree de vie avant fatigue selon ISO en 10 6 tours 


2 994 


159 000 


Duree de vie avant fatigue selon ISO en heures 




33 200 


> 1 000 000 


Facteur de pollution q c selon SKF (estime) 




0,15 


0,15 


Produit r| c F P JF P 




0,20 


0,63 


Facteur a SKP selon figure 14.32 




0,8 


2,8 


Duree de vie selon SKF en 1 0 6 tours 




1 842,2 


371 000 


Duree de vie selon SKF en heures 




20 400 


> 1 000 000 



3. Conclusions 

La duree de vie exigee est atteinte par les deux roulements. Le roulement de droite, place pres du 
trongon d'arbre supportant le couple d'entree est visiblement a duree de vie trop grande. L'experience 
montre que ce roulement est presque toujours sollicite par des efforts supplementaires difficilement 
chiffrables engendres par l'accouplement ou l’element d’introduction du couple moteur. La precharge 
sur les roulements n'a pas ete prise en consideration dans la recherche des charges de calcul. 



14.6 FROTTEMENT, PRECHARGE ET LUBRIFICATION 

L'echauffement des roulements provient des pertes par roulement et glissement entre les 
elements roulants et les chemins de roulement, du frottement des joints et du brassage du 
lubriliant. Le choix correct du lubriliant influence non seulement la duree de vie du 
roulement, mais egalement les pertes. Enlin, les roulements imposent generalement un jeu 
interne pour obtenir des conditions favorables de fonctionnement. Dans certaines applications, 
une precharge est souhaitee aftn d’obtenir une plus grande rigidite dans l’appui. 

4.4.6.1 PERTES DANS LES ROULEMENTS 

Les pertes dans les paliers et butees a roulements proviennent de plusieurs sources : 
resistance de roulement entre les elements roulants et les pistes dans les bagues, frottement 
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entre la cage et les elements roulants, resistance a la deformation du lubrifiant, frottement 
dans les joints et flasques incorpores. Les pertes sont plus elevees dans les roulements neufs et 
lors des demarrages. II se produit une combinaison de lubrillcation mixte et hydrodynamique 
dans la plupart des roulements. 

14.6.1.1 CALCUL SIMPLIFIES DES PERTES 



Dans les conditions nonnales de fonctionnement, soit un rapport C/F\> =10, une frequence 
de rotation n < /3 m m , une bonne lubrification, la somine des pertes peut se trouver 
approximativement par l’expression du couple a produire pour vaincre les pertes en 
introduisant, comine dans les paliers et butees hydrodynamiques, un coefficient de frottement 
equivalent : 

1. Roulement radial : M—l2d u e A, 

2. Butee: M= l /2d [i e F a , (14.8.1) 



avec : p e 
d 
F v 
F a 



coefficient de frottement equivalent selon tableau 14.7, 
diametre nominal du roulement, 
force radiale, 
force axiale. 



Le frottement des joints d’etancheite n’est pas compris dans cette definition des pertes. 



Tableau 14.7 

Coefficient de frottement equivalent et angle de rotulage admissible 



Type de roulements ou de butees 


Coefficient 

e 


Angle de 
rotulage 


Roulement rigide a billes 
Roulement a rotule sur billes 
Roulement a contact oblique, 1 rangee 
Roulement a contact oblique, 2 rangees 


0,0012 a 0,0018 
0,0010 a 0,0020 
0,0018 a 0,0022 
0,0024 a 0,0030 


v o 

CO 


Roulement a rouleaux cylindriques 
Roulement a galets coniques 
Roulement a rotule, 1 rangee de rouleaux 
Roulement a rotule, 2 rangees de rouleaux 


0,0011 a 0,0020 
0,0020 a 0,0035 
0,0016 a 0,0028 
0,0018 a 0,0030 


2' 

2 ' 

4° 

0,5° * 


Roulement a aiguilles avec cage 
Roulement a aiguilles jointives 


0,0015 a 0,0030 
0,0030 a 0,0050 




Butee a billes 

Butee a rouleaux cylindriques 

Butee a aiguilles 

Butee a rotule sur rouleaux 


0,0008 a 0,0018 
0,0040 a 0,0060 
0,0030 a 0,0050 
0,0018 a 0,0026 


3° 


* angle de rotulage jusqu'a 4° a charge tres faible 



14.6.1.2 CALCUL DEVELOPPE DES PERTES 

Dans un calcul plus precis, le moment resistant total M peut se decomposer en un moment 
resistant a vide Mo et un moment engendre par la charge Mp : 

M = M 0 + Mp, (14.8.2) 

avec : Md moment resistant independant de la charge, 
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Mf moment resultant de la charge. 

Le moment M 0 depend des pertes hydrodynamiques dans le lubrifiant, done de sa viscosite et 
de la frequence de rotation. Ce moment est preponderant dans les roulements toumant a 
grande vitesse et faiblement charges. II peut se calculer par la formule : 

Mo =/ 0 (60 v n) 213 dj 1 O' 4 

et si v n < 33 alors M 0 = 160 /o d m 3 10' 4 , (14.8.3) 



avec : Mo 
d m 
fo 



n 

v 



moment independant de la charge en m N, 

diametre moyen du roulement : d m = (d + D)/2, 

facteur dependant du type de roulement et du mode de lubrification : 



pour lubrification 


graisse 


air-huile 


bain d'huile 


- rigides a billes 


0,75 a 2 


1 


2 


- a rotule sur billes 


1,5 a 2 


0,7 a 1,0 


1,5 a 2,0 


- a contact oblique, 1 rangee 


2 


L7 


3,3 


- a rouleaux cylindriques 


0,6 a 1,0 


1,5 a 2,8 


2,2 a 4,0 


- a aiguilles 


12 


6 


12 


- a rotule sur rouleaux 


3,7 a 7 


1,75 a 3,5 


3,5 a 7 


- a rouleaux coniques 


6 a 12 


3 a 6 


6 a 12 


- butees a billes 


5,5 


0,8 


L5 



frequence de rotation en tours par seconde, 

• 2 

viscosite cinematique a la temperature de fonctionnement en nun /s. 



Le moment de frottement Mp dependant de la charge provient des deformations mecaniques et 
du glissement dans la zone de contact. II est preponderant dans les roulements fortement 
charges tournant a faible vitesse. II se trouve par la formule : 

Mp =/i Fpi 3 dm, (14.8.4) 



avec : M F 

f 

Fp\ 

dm 

a,b 



moment dependant de la charge en mm N, 

facteur dependant du type de roulement et de la charge appliquee : 
par exemple : roulements rigides a billes : f = (0,0006. .0,0009)(Fpo/Co)°’ 55 , 
charge de calcul : 

par exemple : roulements rigides a billes : F V \ = 3 F a - 0,1 F v , 
diametre moyen du roulement : d m = (d + D)/2, 
exposants dependant du type de roulement : 
pour tous les roulements : a = 1 et b = 1 , 
sauf les roulements a rotules sur rouleaux. 



Pour les roulements a rouleaux cylindriques charges axialement, le moment total vaut : 

M = Mo + Mf + M 2 , (14.8.5) 

avec : M 2 moment de frottement engendre par l’appui axial. 

Enfin, les roulements equipes de joints d’etancheite engendrent des pertes supplementaires 
dues au frottement des levres. Le moment total vaut : 



M = Mo + Mf + M 3 , (14.8.6) 

avec: M 3 moment de frottement des joints. 

Les catalogues fournissent des renseignements complementaires afin de trouver le couple 
total provoque par les diverses pertes. 
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14.6.1.3 TEMPERATURE D'EQUILIBRE 

La puissance mecanique perdue par les divers frottements dans le roulement est 
transformee principalement en puissance calorifique. La puissance perdue, a frequence de 
rotation constante, vaut : 

P fr = M (0 = (Mo + My + Mi + Mj) co, (14.8.7) 

avec : (0 = 27 in la vitesse angulaire relative constante en rad/s, 

Pfr la puissance de frottement, en W si le moment total M est en m'N. 

La puissance calorifique evacuee par le carter peut s'exprimer par la relation generale, soit : 

Q = - a A (fi ca - fi a ). 

A la temperature d’equilibre, les puissances sont egales, done : 

M co = a A (fi ca - fi a ) • 

Coinme la production de chaleur est concentree principalement dans la zone des chemins de 
roulement, la temperature maximale se situe a ce niveau et le gradient de temperature 
resultant modifie le jeu a froid du roulement. La partie interieure du roulement devient plus 
chaude que la partie exterieure, le flux de chaleur passant de l'arbre vers le logement. 

14.6.2 FREQUENCES DE ROTATION 

La frequence de rotation limite d'un roulement depend de la temperature admissible en 
fonctionnement et cette derniere depend de la chaleur produite dans le roulement par les 
pertes y compris l'application exterieure de chaleur et de la quantite de chaleur evacuee hors 
du roulement. Le type de roulement et ses dimensions, la conception interne, la charge 
appliquee, les conditions de lubrification et de refroidissement, le type de cage et le jeu 
interne interviennent dans la determination de la frequence limite de rotation. 

Les tableaux de roulements mentionnent la frequence de rotation de base, exprimee en 
tours par minute, pour la lubrification a la graisse et a l'huile. Cette frequence correspond a 
l’equilibre thermique pour une duree de vie de Zioh = 150 000 heures. Cette frequence est 
applicable aux roulements avec bague interieure toumante et une reduction doit intervenir en 
cas de bague exterieure tournante. 

Lorsqu'un tres grand roulement (d m > 100 mm) supporte de fortes charges et lorsque la 
duree de vie est Zioh < 75 000 heures, il convient de corriger la frequence de rotation de base 
au moyen d’un facteur de correction inferieur a 1,0. 

II est possible de prevoir une frequence de rotation superieure a celle indiquee dans les 
catalogues si la lubrification met en oeuvre une faible quantite de lubrifiant, dosee avec 
precision, coinme par exemple un melange air - huile. Toute augmentation de la frequence de 
base sans precaution particuliere provoque une elevation excessive de temperature et une 
diminution de la duree de vie, de la viscosite du lubrifiant et tres souvent du jeu interne du 
roulement par dilatation thermique. Un jeu interne plus grand (C3) que normal est alors requis 
et une etude plus poussee du flux calorifique est recommandee. 

14.6.3 ETUDE DES MONTAGES 

Le centrage d’un arbre dans des paliers a roulements consiste a concretiser l’appui d’une 
piece toumante dans un systeme statiquement determine. La solution classique comporte un 
appui "fixe articule", pouvant supporter une charge combinee radiale - axiale, et un appui "sur 
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rouleaux" pour charge radiale seule. Ces deux appuis sont a concevoir au moyen de 
roulements appropries compte tenu des types a disposition. La figure 14.36 montre trois 
exemples de realisation au moyen de roulements rigides a billes. Dans la premiere solution, le 
palier fixe est constitue par un roulement tenu axialement sur l'arbre et dans le logement, 
supportant seul la charge axiale, dans la seconde par des appuis axiaux de part et d’autre des 
roulements, la charge axiale etant dirigee vers les logements par appui frontal (solution a 
eviter car elle necessite une precharge inutile et ne supporte aucun defaut de montage ou tres 
mal les dilatations), dans la troisieme par un appui fixe d’un cote, par un appui elastique de 
l'autre. 





Figure 14.36 Exemple de realisation d'appuis au moyen de paliers a roulements 

L'appui "sur rouleaux" est generalement un roulement avec une bague interieure fixe sur 
l’arbre, une bague exterieure coulissante dans le logement. Dans la troisieme variante, la 
position de l’arbre est univoque tant que la force axiale reste plus petite que la force de 
precharge. Une precharge peut etre necessaire dans les montages en opposition de roulements 
a contact oblique. Pour obtenir une transmission correcte des efforts de l’arbre vers le 
logement ou vice versa, les bagues ou les rondelles doivent etre supportees sur toute leur 
surface d’appui. Les bagues doivent etre maintenues dans le sens radial, tangentiel et 
eventuellement axial. C’est l’ajustement qui fixe les bagues dans les deux premiers cas; ce sont 
des epaulements ou des ecrous dans le sens axial dans le dernier cas. 

14.6.3.1 FIXATION RADIALE DES ROULEMENTS 

Une fixation radiale satisfaisante et un support complet de la charge s'obtiennent par un 
serrage approprie des bagues. Le choix de l’ajustement et des champs de tolerance pour l’arbre 
et le logement s'effectue en considerant les directives generates suivantes. 

1 . Conditions de rotation 

II existe trois cas de mouvement relatif entre la bague et la direction de la charge : charge 
toumante lorsque la charge se deplace sur toute la peripherie du chemin de roulement de la 
bague, charge fixe lorsque la ligne d’action de la charge passe constamment par le meme 
point du chemin de roulement et finalement a direction indetenninee dans les autres cas. 
En charge toumante, la bague doit etre montee avec un ajustement serre, le degre de 
serrage dependant des conditions de fonctionnement. En charge fixe, un ajustement serre 
n’est pas indispensable. En charge indetenninee, les deux bagues doivent etre montees 
avec senage. 

2. Intensite de la charge 

L'ajustement doit etre choisi en fonction de l’intensite de la charge : plus la charge est 
elevee, plus l’ajustement sera serre. 

3. Jen interne du roulement 

Le jeu interne d'un roulement devrait etre a peu pres nul en fonctionnement ce qui est 
relativement difficile a atteindre compte tenu des divers ecarts existants pour le jeu interne 
du roulement, des tolerances des bagues, de l’arbre et du logement, des dilations 
thermiques et mecaniques. 
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4. Regime des temperatures 

La production d’energie calorifique s'effectuant au niveau des chemins de roulement, la 
temperature des bagues peut etre superieure a celle de l’arbre et du logement. Le serrage 
peut se trouver reduit pour la bague interieure et augmente pour la bague exterieure. 

5. Precision desiree 

Les portees sur l’arbre et dans le logement doivent etre usinees dans des tolerances 
dimensionnelles etroites correspondant au mo ins a IT5 pour l'arbre, a IT6 pour le 
logement. Les erreurs de cylindricite ou de battement total radial sur l’arbre et dans le 
logement doivent etre inferieures a 0,5 IT5 pour le montage des roulements d'execution 
nonnale. La rugosite recommandee des surfaces est : diametres jusqu'a 80 mm => au 
moins N6 et N7, diametres > 80 mm => au rnoins N7. 

6. Conception et montage 

La cylindricite des bagues doit etre conservee apres montage en particulier toute 
discontinuity dans les surfaces portantes est a proscrire (logement en deux pieces). Le 
serrage sera augmente pour les logements a paroi mince, en alliage leger ou sur un arbre 
creux. Les ajustements libres sont interessants dans les operations de montage simplifies. 
Si les conditions d'utilisation imposent le serrage, utiliser de preference des roulements 
separables ou a alesage conique avec manchon. 





Figure 14.37 Ajustements obtenus dans le montage d'un roulement rigide a billes 6310 (SRO) 
Quelques conceptions de fixation axiale des roulements (SKF) 

7. Ajustements recommandes 

Les catalogues de fabricants comprennent des tableaux detailles sur le choix des 
ajustements a adopter entre la bague interieure et l’arbre, entre la bague exterieure et le 
logement en fonction du type de charge, de l’intensite de la charge equivalente, du type de 
roulement et des dimensions diametrales. 

Par suite des ajustements, le jeu radial d’un roulement monte est modi lie par le gonflement 
de la bague interieure Ad, et la contraction de la bague exterieure A d e . La difference de 
temperature influence egalement le jeu radial. Les relations proposees permettent de 
trouver, dans une premiere approche, la modification du jeu diametral. 

Gonflement de la bague interieure : la diminution du jeu radial dans le cas du montage de 
la bague sur un arbre plein peut se trouver par : 

Ad, = s\ ' d/di, 
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avec : 5; serrage effectif entre l'arbre et la bague interieure, 

d diametre nominal de l’alesage de la bague interieure, 
di diametre nominal du chemin de roulement de la bague interieure. 
Contraction de la bague exterieure : la diminution du jeu radial dans le cas du montage de 
la bague dans un logement epais en acier se trouve par : 

A de Sq DJD, 

avec : ,s- c serrage effectif entre la bague exterieure et l’alesage du logement, 

D e diametre nominal du chemin de roulement de la bague exterieure, 

D diametre nominal de la bague exterieure. 

Effet de la difference de temperature : la difference de temperature entre les deux bagues 
provoque une modification du jeu dans le roulement. Pour un coefficient de dilatation de 
l'acier a = 0,000012, la modification du jeu radial A dj peut se trouver par : 

Adj = ad AT, 

avec : AT difference de temperature entre les bagues interieure et exterieure. 

Modification totale du jeu interne : il est difficile de calculer avec precision la diminution 
du jeu radial compte tenu de tous les ecarts dimensionnels et de la temperature. 
Generalement, le calcul s'effectue au milieu des champs de tolerance ou eventuellement en 
diminuant de 73 l'ecart des tolerances du cote oppose au rebut des pieces a emmancher. Le 
lissage des surfaces engendrent une perte de serrage estimee a 20%. La diminution totale 
du jeu radial A/', est alors donnee par : 

A/ r = 0,8 (Ad, + A d e ) + ad AT. 

Attention aux signes des deplacements et aux caracteristiques des materiaux ! 

14.6.3.2 FIXATION AXIALE DES ROULEMENTS 

L'ajustement serre est en general insufflsant pour immobiliser une bague de roulement sur 
l'arbre ou dans le logement. II est necessaire d’introduire un blocage approprie. Dans un palier 
fixe, les deux bagues doivent etre maintenues axialement sur chacune de leurs faces. Dans le 
palier fibre avec roulement non separable, seule la bague montee avec serrage, en principe la 
bague interieure, sera retenue axialement sur sa portee. Dans un montage en opposition, 
chaque roulement sera fixe dans un seul sens. 

Les bagues montees avec ajustement serre prennent appui d'un cote contre un epaulement 
de l'arbre ou du logement. De l'autre cote, le maintien de la bague interieure est assure tres 
souvent par un ecrou de serrage avec rondelle - firein. Les bagues exterieures sont maintenues 
par le couvercle du logement. L'utilisation d’entretoises facilite la fabrication des pieces et le 
montage des roulements, la figure 14.37 a droite montrant quelques conceptions de fixation 
axiale des roulements. 

14.6.4 RIGIDITE DES ROULEMENTS 

Les ecarts par rapport a l'axe de rotation theorique d’un arbre proviennent essentiellement 
de la deformation des diverses pieces : arbre, paliers a roulement et carter. Les deplacements 
des appuis sous charge peuvent etre relativement importants et doivent se trouver lorsque la 
precision exigee est elevee. La deformation de l’arbre se trouve par les methodes proposees 
precedemment et celle des roulements en introduisant la notion de rigidite. Les deformations 
radiales ou axiales pures dans les roulements peuvent se calculer par les relations proposees 
dans le tableau ci-apres. 
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Tableau 14.8 

Deformation elastique des roulements sous charge radiale ou axiale 



Type de roulement 
Roulement rigides a billes 

Roulement a rotule sur billes 
Roulements a billes a contact oblique 

Roulements a rouleaux avec contact lineique 
Sur les deux chemins de roulement 

Butees a billes 

Charges sur l’element roulant (Fr, Fa en N) 
(Q est exprime en daN : 1 daN = 10 N) 



Cas de Charge 



6 a = 0 



Cas de cherche 
6 a = 0 



S ' = °Hf 



0,0032 3 Q 1 
cosa \ D„ 



s ^—f 

cosa \D W 

_ 0,0006 Q °' 9 
r ~ cosa ' /°’ 8 



0 = 7 



0,5 F 



6 - 0.002 3 Q 

sin a V 



5.. = 



0,0006 Q° 



tO 

sin a /„ 



zzcosa 



_ 0,0024 3 Q^_ 
sin a ]j D w 

z'zsina 



Symboles et unites utilises dans les formules de la 
8 r deplacement radial en mm, 

F r charge radiale en N, 

D w diametre de l'element roulant en mm, 
z nombre d'elements roulants par rangee, 

Q charge maximale sur l'element roulant, 



deformation : 

8 a deplacement axial en mm, 

F a force axiale en N, 

/ u longueur effective du rouleau en mm, 
i nombre de rangees d'elements, 
a angle de contact 





Charge radiale F, en kN 



Figure 14.38 Deformation radiale sous une charge radiale pour divers roulements avec d = 70 mm 
Triangle de precontrainte et comportement sous l'effet d'une charge axiale 

Dans les roulements rigides a billes, Tangle de contact nominal est egal a 0° et un 
deplacement axial important se produit sous Taction d’une charge axiale. Tout jeu dans le 
roulement rend ce deplacement non negligeable. Le deplacement radial ou axial est une 
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fonction exponentielle de la charge; pour les roulements a billes, il est proportionnel a la 
puissance 2 /3 de la charge. La raideur n’est done pas une constante et la rigidite se definit 
comine le rapport de la force agissant sur le roulement a la deformation qui en resulte. 

La raideur des roulements a rouleaux est plus grande que celle des roulements a billes. La 
figure ci-dessous montre la deformation radiale pour divers types de roulement montes sur un 
diametre de 70 mm, le roulement rigide a billes 6314 ayant la plus forte deformation, le 
roulement a rotule sur rouleaux 22 3 14 ayant la deformation la plus faible. 

14.6.5 PRECHARGE 

Dans la plupart des cas, les roulements sont montes avec un jeu interne allant de zero a 
quelques milliemes de millimetre. Cependant, il existe diverses applications necessitant un 
serrage initial afin d'augmenter la rigidite et 1’ exactitude de rotation. Les roulements a contact 
oblique, montes en X ou en O, utilisent toujours une precharge axiale qui induit une precharge 
radiale. Les effets de la precharge sur le comportement de l’ensemble sont : 

- une augmentation de la rigidite, 

- une diminution du niveau sonore en fonctionnement, 

- un guidage plus precis de l’arbre, 

- une compensation de l'usure et des processus de tassement, 

- une augmentation de la duree de vie. 

La precharge peut s'exprimer normalement par une force ou indirectement par une 
distance. Les valeurs de la precharge a adopter peuvent se trouver empiriquement a partir de 
montages eprouves. Pour de nouvelles implantations, il faut determiner avec beaucoup de soin 
cette precharge et tester les reglages par des essais. La fiabilite du calcul depend des 
hypotheses introduites et de la qualite du modele. Les conditions ideales sont atteintes lorsque 
la charge radiale se repartit sur la moitie des chemins de roulement, compte tenu des charges 
appliquees en service et de la temperature de fonctionnement. 

Le principe du calcul de la precharge a prevoir et de la charge residuelle en service obeit 
aux regies de tous les elements precharges comine par exemple les assemblages a vis. Le 
triangle de precontrainte peut faciliter la comprehension. La figure 14.38 a droite montre le 
principe de la construction. Les deformations axiales sont portees en abscisse et les forces 
correspondantes en ordonnees. Les relations du tableau 14.8 permettent de trouver le 
comportement du roulement sous l’effet de la charge axiale, cette valeur devant etre corrigee 
par la deformation des pieces adjacentes. Le point d’intersection des deux caracteristiques des 
roulements represente l'equilibre au montage; les forces et deplacements en marche sont : 

- force axiale dans le roulement 1 au montage : F a io, 

- force axiale dans le roulement 2 au montage : F a2 o, avec F a io = F a2 o, 

- charge axiale exterieure en service : F a l2 , 

- equilibre sous l'effet de la charge exterieure : F al = F a2 + F a \ 2 , 

- distance de precharge au montage : 8 a i 0 + 8 a 2 o, 

- deplacement sous la charge exterieure : 5 a i 2 . 

Le graphique montre le deplacement sous charge axiale et la force axiale residuelle dans le 
roulement 2. Cette force doit assurer une repartition correcte de la composante radiale sur un 
angle de 180° dans les chemins de roulement. L'effort axial produit dans le roulement en 
fonction de la charge radiale se trouve par : 

- roulements a billes a contact oblique, a = 40° : F a = 1,14 F r , 

- roulement a rouleaux coniques : F a = 0,5 FJY. 
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Le reglage de la precharge axiale s'effectue en depla?ant axialement l’une des bagues par 
rapport a l'autre d’une distance correspondant a la precharge desiree. Ce reglage peut avoir 
lieu par ajustement de la distance de precharge, par rnesure directe du couple de frottement ou 
par rnesure de l'effort. La fa^on la plus simple d’obtenir une precharge radiale dans les 
roulements de type radial est d'utiliser des roulements avec alesage conique. 

14.6.6 LUBRIFICATION 

La lubrification des roulements radiaux et des butees a pour but de prolonger la duree de 
vie en evitant le frottement de glissement entre les elements mobiles, l’introduction de corps 
etrangers, d’eau et de vapeur d’eau, la formation de rouille. Elle produit de plus un 
amortissement partiel entre les elements roulants et les chemins de roulement . Le choix du 
lubriliant s'effectue en fonction de la temperature, de la frequence de rotation et de la 
simplicite de la maintenance. Dans les roulements, l’epaisseur du film lubrifiant est de l’ordre 
de 0, 1 a 0,3 jim et le comportement tribologique depend essentiellement du parametre de film 
A defini par : 

A =h/a, 

et : a = (ai 2 + ai 2 ) 0 ’ 5 , 

avec : h la distance entre les lignes moyennes des deux surfaces, 
soit l’epaisseur moyenne du film lubrifiant, 

a l’ecart standard entre les deux surfaces rugueuses si ai et 02 represented R q la 
racine carree de la moyenne des carres des ecarts de profil (RMS) de chacune 
des surfaces. 

Si A > 3, alors le film lubrifiant est pleinement present et le contact entre les deux surfaces est 
probablement inexistant. 

14.6.6.1 LUBRIFICATION A LA GRAISSE 

La graisse est la plus couramment employee car elle contribue a l’obturation du palier en le 
protegeant contre la penetration de corps etrangers et en evitant les fuites. Le gamissage initial 
represente environ 30 a 50% du volume a disposition. Les intervalles de graissage dependent 
du type de roulement, de la frequence de rotation, de la temperature d'utilisation et de la 
qualite de la graisse. Les fabricants de roulements donnent ces intervalles sous fonne de 
tables ou de graphiques, comine sur la figure 14.39. Les valeurs proposees sont applicables 
aux paliers dans lesquels la temperature de la bague exterieure ne depasse pas 70°C. Les 
graisses recommandees sont generalement des produits non miscibles a l’eau, a base de savon 
de lithium. La vitesse de fonctionnement admissible pour une graisse est influencee par la 
resistance au cisaillement de l'agent epaississant. Les graisses utilisees ont une consistance 1 , 
2 ou 3 selon NLGI. 

La quantite de graisse a introduire dans un palier a chaque appoint peut se donner par la 
formule pratique : 

m g = 0,005 B D, 

la masse m g etant exprimee en grammes, les dimensions B et D en mm. Le remplacement de 
la graisse est facilite par un corps de palier equipe de couvercles facilement demontables ou 
par un graisseur, la graisse etant injectee a l’aide d'une pompe. L'alimentation en graisse neuve 
doit se trouver pres des surfaces a lubrifier; la graisse usagee doit pouvoir s'evacuer hors du 
roulement. Avec la soupape a graisse, le bourrage du roulement est evite et les appoints 
peuvent s'effectuer aussi pendant la marche de la machine. 
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Figure 14.39 Lubrification des roulements (selon SKF) 
a roulement a billes radiaux, b roulements a rouleaux cylindriques 
c roulements a rotules sur rouleaux, a rouleaux coniques, butees a rouleaux et aiguilles 

14.6.6.2 LUBRIFICATION A L'HUILE 

La lubrification a l'huile est employee lorsque la frequence de rotation ou la temperature 
sont trop elevees pour admettre la graisse avec une securite suffisante. Elle s’impose dans les 
mecanismes munis d'un bain d’huile cotnine dans les reducteurs de vitesse a engrenages. 
L'huile impose des dispositifs d’etancheite plus efficaces pour eviter toute perte de liquide. La 
lubrification a l'huile peut s'effectuer par les diverses possibility cotnine mentionnees au 
chapitre 2. La lubrification des roulements utilise presque toujours des huiles minerales pures, 
sans additifs particuliers. La caracteristique principale exigee est la viscosite a la temperature 
de service du palier. La viscosite nominale a prevoir en fonction de la dimension moyenne et 
de la frequence de rotation est donnee sur la figure 14. 16. Le choix de l'huile doit tenir compte 
: de la duree de vie, des intervalles de renouvellement, de la temperature probable du palier. 
Pour un bain d'huile a temperature inferieure ou egale a 50°C et s'il n'y a pas de risque de 
pollution, le renouvellement s'effectue environ une fois par an, pour des temperatures 
superieures, tous les deux ou trois tnois. 

14.6.7 ETANCHEITES 

Pour tous les types de roulements radiaux et butees, la securite et la duree de vie 
dependent en grande partie de l'etancheite, tant pour eviter la penetration de corps etrangers et 
l'humidite que pour eviter la sortie du lubrifiant. Les nouvelles methodes de calcul mettent en 
evidence ce facteur fondamental tenant compte de la pollution. Le choix du dispositif 
d'etancheite fait intervenir les facteurs suivants : nature du lubrifiant : huile ou graisse, vitesse 
circonferentielle, defauts d'alignement, espace disponible, couts admissibles. 
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14.6.7.1 ETANCHEITE SANS FROTTEMENT 

L'etancheite sans frottement est constitute par un passage etroit radial et/ou axial. Elle est 
prevue pour des vitesses circonferentielles elevees, en presence de hautes temperatures et dans 
une ambiance seche ou peu poussiereuse. L'etancheite a faible passage est efficace avec la 
lubrification a la graisse. Le jeu dans le passage doit etre compris entre 0,1 et 0,2 mm, la 
longueur de la fente devant etre aussi grande que possible. Les dispositifs a chicanes sont plus 
compliques, mais aussi plus efficaces. Les chicanes sont disposees axialement dans les paliers 
en une piece, radialement dans les paliers a deux pieces. 




Passage r6duit 





Labyrinthe radial Chicane 




Figure 14.40 Dispositifs d'etancheite sans frottement 
14.6.7.2 ETANCHEITE AVEC FROTTEMENT 



L'etancheite est assuree par un element monte precharge sur la portee. Le choix du type de 
joint et de la qualite depend de la vitesse circonferentielle. Le frottement est habituellement 
important au debut, mais diminue rapidement pendant la periode de rodage. 

En presence d’une atmosphere tres sale, l'etancheite a joint frottant est une obligation. II est 
necessaire de lubrifter la portee du joint aftn d’eviter une usure rapide. De plus, la portee du 
joint doit etre exempte de stries, R a = 0,2 a 0,8 pm. 

Les etancheites par feutre represented une solution simple surtout dans le cas de lubrification 
a la graisse. Les rondelles de feutre et les rainures sont normalisees; toutefois, la vitesse de 
glissement est limitee a 4 m/s et la temperature a 100°C. L'efficacite de ce joint peut 
s’ameliorer en prevoyant une chicane complementaire. 

Les joints a levre, de formes variees, sont les plus utilises pour l’etancheite des roulements, 
surtout dans le cas de lubrification a l'huile. La levre du joint, a surface de contact reduite, est 
serree sur l'arbre tournant. II en resulte un frottement et il est done necessaire d’avoir un 
lubrifiant au niveau de la levre. Pour les vitesses de glissement comprises entre 4 et 8 m/s, la 
surface d’appui doit etre rectifiee; au-dela de 8 m/s, elle doit etre durcie et finement polie ou 
rectifiee. La disposition de la levre d’etancheite est : 

- vers l’interieur s'il faut empecher le lubrifiant de sortir, 

- vers l'exterieur s'il s'agit de retenir les corps etrangers et les souillures. 

Les rondelles elastiques constituent un dispositif d’etancheite simple, economique et peu 
encombrant; elles sont utilisees surtout avec les roulements rigides a billes. Elies sont montees 
directement contre la face de la bague exterieure ou de la bague interieure et s'appliquent 
axialement contre la face de l'autre bague. 
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Joints d'6tanch£it6 



Figure 14.41 Etancheites a frottement ou avec joints 

14.6.7.3 AUTRES ETANCHEITES 

L’etancheite mixte est introduite lorsqu’il est necessaire d’obtenir une etancheite 
particulierement efficace dans des conditions de fonctionnement difficiles. L’etancheite sans 
frottement est placee de maniere a proteger l’etancheite a frottement contre une usure 
prematuree. 

Les extremites des portees de joints frottant doivent etre chanfreinees pour eviter toute 
deterioration de la levre pendant l’operation de montage. II est conseille d’utiliser une bague 
de montage en presence d’aretes vives sur la portee. Avant montage, les bagues d’etancheite et 
leurs portees sont a lubrifier soigneusement, adn d’eviter un frottement a sec. Lorsque 
plusieurs bagues sont montees l’une derriere l’autre ou lorsque le joint a double levre est 
utilise, les espaces entre les levres sont a remplir de lubrifiant. 

14.6.8 CONCEPTION DES CHEMINS DE ROULEMENT 

Lorsque l’arbre et/ou le logement servent de chemins de roulement et que les elements 
roulants sont tenus dans une cage a rouleaux ou a aiguilles, certaines prescriptions doivent 
etre suivies par l’utilisateur de ce type de conception. 

14.6.8.1 MATERIAUX POUR LES CHEMINS DE ROULEMENT 

Les aciers a utiliser doivent pouvoir atteindre une durete superficielle comprise entre 58 et 
64 HRC, une profondeur de durete suffisante et un degre de purete d'un acier fin. 

Exemple : acier a roulement : 100 Cr 6 trempant a coeur, 

aciers de cementation : 15 CrNi 6 ou 16 MnCr 5, 

aciers pour trempe superficielle a la flarnme ou par induction. 

Pour les chemins de roulement cementes - trempes, trempes a la flarnme ou par induction, la 
profondeur de trempe depend du diametre de l’element roulant. Elle est donnees par la 
formule pratique : 

Profondeur de trempe > 0,08 D w , 
avec : D w le diametre de l'element roulant. 

Apres rectification, la profondeur de trempe minimale ne devrait pas etre inferieure a 0,3 mm. 
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14.6.8.2 EXECUTION DES CHEMINS DE ROULEMENT 

L'etat de surface des chemins de roulement doit repondre aux conditions imposees par les 
elements roulants. Pour transmettre la pleine capacite de charge, une rugosite de la classe N4 
(Ra < 0,2 urn) est necessaire. Pour un service silencieux, les chemins de roulement doivent 
etre exempts d’ondulations. 

Les tolerances de fabrication pour les arbres et/ou les logements sont precises dans les 
recommandations des catalogues. La largeur effective des chemins de roulement, compte tenu 
des chanfreins et des rayons, doit etre suffisante pour assurer un guidage radiale de la cage des 
elements roulants. 

Les defauts de circularite et de cylindricite ne doivent pas depasser 25% pour les roulements a 
aiguilles et 50% pour les roulements a rouleaux la tolerance reelle sur le diametre du chernin 
de roulement. Pour les paliers de haute precision, les portees des logements imposent des 
champs de tolerances plus serres dans les qualites IT5 et IT6, IT3 pour les defauts de fonne. 

14.6.9 AUTRES TYPES DE ROULEMENTS 

Les catalogues generaux des fabricants de roulements comportent la gamine standard 
comprenant les roulements pour lesquels il existe un besoin permanent, les diametres d’arbre 
s'echelonnant entre 10 mm et 200 mm, certains modeles depassant ces limites. L'utilisateur de 
roulements est interesse par le modele le plus approprie pour son application a un prix aussi 
reduit que possible. Par contre, le fabricant doit toujours rechercher un compromis permettant 
d’harmoniser des imperatifs contradictoires de programme etendu et de prix competitif. Par 
exemple, le roulement a billes 6206 comprendrait 20250 variantes en comptant toutes les 
variantes de precision, de jeu radial, de type de cage et de joints ! A l’exterieur du programme 
usuel de fabrication, il existe toute une gamine de roulements speciaux de catalogue ou 
executes sur commande comine par exemple une serie de roulements de precision ou une 
gamine de roulements a section mince : rigides a billes, a billes a contact oblique, a quatre 
points de contact, a rouleaux croises, etc. Citons quelques executions particulieres se trouvant 
dans les catalogues ou fabriques dans des conceptions uniques. 



4.4. 6. 9.1 ROULEMENTS MINIATURES 



La normalisation des roulements commence generalement au diametre d'arbre 10 mm et 
tout roulement pour un diametre d’arbre inferieur a cette grandeur peut etre considere comine 
un roulement miniature. Cette famille d'elements comprend des roulements a billes pour des 
diametres d’arbre a partir de 1 mm en execution nonnale et ultra legere, des roulements a 
billes a collerette, des roulements a billes a contact oblique, des roulements a rouleaux 
cylindriques, des butees a billes a simple effet, des roulements obliques a partir d’un diametre 
cxtcrieur D =1,1 mm (RMB). 






Roulements obliques 



Figure 14.42 Roulements miniatures selon catalogue RMB (Roulements Miniatures SA, Bienne) 
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Tous ces roulements sont fabriques dans diverses precisions et materiaux conformement aux 
normes ISO. 

14.6.9.2 COURONNES D'ORIENTATION 

Les couronnes d’orientation sont des roulements de grandes dimensions destines surtout a 
permettre des mouvements d’oscillation. II sont constitues principalement d’une bague 
interieure et d’une bague exterieure, l'une des deux comportant generalement une denture. Les 
elements roulants, billes ou rouleaux, sont separes par des intercalaires et sont places sur les 
chemins de roulement de telle maniere qu’ils sont capables de transmettre des efforts de toute 
direction. Les bagues sont equipees de trous de fixation et des joints a levre protegent 
efficacement la couronne des souillures exterieures tout en retenant le lubriliant. Selon les 
modeles, les diametres interieurs sont compris entre moins de 200 mm jusqu’a plus de 5 
metres. 




Couronne d’orlentatlon R K S 





Double systems de roulement 



Figure 14.43 Couronnes d’orientation : a deux rangees de rouleaux placees en equerre. 

A billes a quatre points de contact, a quatre rangees de rouleaux cylindriques 

14.6.9.3 ROULEMENTS EN ACIER INOXYDABLES OU AUTRES MATIERES 

Certains types de roulements a billes et a rouleaux existent en acier inoxydable afin 
d’assurer une resistance accrue aux conditions ambiantes. La durete et la capacite de charge 
sont inferieures a celles des elements fabriques en acier 100 Cr 6. Dans le cas de presence de 
lessives ou de fluides agressifs, futilisation de roulements a billes en matiere plastique 
s’impose malgre des performances beaucoup plus modestes que celles des roulements en 
acier. Les bagues interieure et exterieure sont en polyacetate, la cage en polyamide 6.6 et les 
billes en verre (Deutsche STAR GmbH, Schweinfurt). Ce fabricant offre des roulements pour 
des diametres d’arbre compris entre 6 et 30 mm. La temperature de fonctionnement influence 
fortement la portance et le coefficient de frottement equivalent est compris entre 0,003 et 
0,009 suivant la charge et la frequence de rotation. 
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CHAPITRE 15 



GUIDAGES LINE AIRES A ROULEMENTS 



Les elements de guidage lineaire se sont imposes progressivement dans la conception de 
machines grace a leurs proprietes particulieres cornme le faible frottement au demarrage et en 
marche, a l'absence de broutage a partir du repos ou a tres faible vitesse, a leur simplicite 
d’emploi et a leur disponibilite de catalogue. Un guidage lineaire doit remplir les conditions 
techniques suivantes : 

- deplacement aise sans broutage, aussi a tres faible vitesse, 

- precision conservee pendant toute la duree de vie de la machine, 

- rigidite et absence de jeu par possibility de precharge, 

- capacite de charge importante, 

- competitivite grace a l’interchangeabilite d’elements de catalogue ainsi que des couts 
d’exploitation et d’entretien restreints. 

La description et les methodes de controle seront introduites pour les deux families de 
guidages lineaires : 

1 . Guidages linaires a rails avec cages a elements roulants, 

2. Guidages lineaires a recirculation des elements roulants. 

Plusieurs fabricants de guidages lineaires offrent egalement des tables sur roulements a 
commande manuelle ou motorisee par vis micrometriques et vis a billes en mouvements 
simple ou croises. 



15.1 GUIDAGES LINEAIRES AVEC CAGES A ELEMENTS 

Ces guidages lineaires sont constitues principalement de deux ou trois rails profiles, d’une 
ou de deux cages a billes ou a rouleaux, d’elements roulants billes ou rouleaux et de 
dispositifs d’etancheite et de plaques tenninales. Le coefficient de frottement equivalent se 
situe environ entre 0,0005 et 0,003. La charge applicable depend de la fonne des elements 
roulants, done du genre de contact : lineique ou ponctuel, du nombre d’elements places dans 
les cages et de la precharge reglee au montage. La course de guidage est limitee et depend 
principalement de la distance entre le premier et le dernier element roulant guides dans la 
cage, de la longueur des rails. La description ci-apres comprend la liste partielle des produits 
fabriques par la maison W. Schneeberger AG, a Roggwil (BE). 

15.1.1 DESCRIPTION DES RAILS DE GUIDAGES SCHNEEBERGER 

1 . Rail de guidage, types R et RNG 

Le guidage est constitue de deux rails R pouvant etre equipes de cages a billes ou a 
rouleaux et s’introduit pour des exigences moyennes a elevees. Le rail du type RNG possede 
une nouvelle forme qui se traduit par une meilleure precision, une capacite de charge plus 
elevee, une rigidite accrue et une plus grande duree de vie, voir figure 15.1. 

2. Rail de guidage, type RD 

Le rail de guidage RD complete la gamine des rails de type R pour des solutions a tres 
faible encombrement. La combinaison d’un rail RD avec deux rails R et de deux cages a 
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elements roulants se traduit par un concept de guidage particulierement economique a 
fabriquer. II perrnet de realiser des guidages doubles a course illimitee, voir figure 15.1. 

3. Rails de guidage, types W/Z 

Les rails de guidage W/Z sont prevus comine complement aux rails de guidage R pour 
concevoir des guidages en appui libre, dits egalement "sur rouleaux". Suivant la charge 
appliquee, il peuvent etre equipes de cages a rouleaux => rails W et Z, ou a billes => rails W 
et R, voir fig. 15.1. 
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jfvzzz 
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types W/Z 

Figure 15.1 Rails de guidage Schneeberger 
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4. Rails de guidage, types N/O et L/M 

Les rails de guidage N/O sont con?us specialement pour etre equipes de cages a aiguilles 
capables de supporter des charges tres elevees. La haute densite des aiguilles conferent aux 
guidages une rigidite exceptionnelle. Les cages a aiguilles en equerre sont en matiere 
composite afin de reduire les pertes par frottement. Les rails de guidage L/M sont prevus en 
complement aux rails N/O comine appui libre. Ils sont equipes de cages a aiguilles a une 
rangee maintenues par un support en matiere composite, voir figure 15.1. 

5. Rails de guidage, types F/G et J/K 

Les rails de guidage F/G sont indiques pour les applications devant supporter des charges 
elevees. Les cages metalliques, equipees de rouleaux cylindriques a fort diametre, disposes en 
equerre, sont recommandees pour les systemes necessitant des cages a course asservie. Les 
rails de guidage J/K sont prevus en complement aux rails F/G pour former un appui libre. Ils 
sont equipes de cages a rouleaux cylindriques a fort diametre. La forme de ces rails est 
semblable a celle des types N/O et L/M. 



15.1.2 DESCRIPTION DES CAGES A ELEMENTS ROULANTS 



1. Cages a rouleaux croises, types AC et DM 

Les cages a rouleaux croises du type AC sont prevues pour tous les types de montage et 
les rouleaux sont retenus dans des cages en PA 12 renforce avec 30% de fibres de verre pour 
les petites dimensions, diametres 1,5 a 12 mm, type AC, metalliques pour les diametres de 15 
a 24 mm, type DM. Comine les rouleaux sont a disposition croisee entre les rails, un rouleau 
sur deux est capable de supporter la charge exterieure si cette derniere est perpendiculaire a la 
generatrice du rouleau porteur. 

2. Cages a billes, types AK et JJ 

Les cages a billes du type AK sont prevues pour tous les types de montage et les billes 
sont maintenues en place par une cage en PA12 renforce avec 30% de fibres de verre pour les 
diametres compris entre 1,5 et 12 mm, type AK, cage en laiton pour les diametres de 15 a 24 
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mm, type JJ. Ces cages a billes sont placees entre deux rails de type R ou entre un rail de type 
R et un rail de type W. 

3. Cages a rouleaux a plat, type LL 

Ces cages guident des rouleaux cylindriques disposes a plats formant un appui libre entre 
deux surfaces paralleles horizontales au moyen des rails W et Z. La cage est en laiton et les 
rouleaux ne sont pas maintenus dans la cage. 

4. Cages a aiguilles en equerre, type SHW, et cage a aiguilles a plat, type SHF 

Les cages a aiguilles en equerre de type SHW maintiennent deux rangees d’aiguilles 
disposees perpendiculairement et se place entre les rails des types N et O. Les cages sont en 
PA 12 renforce par 30% de fibres de verre et les diametres des aiguilles sont compris entre 2 et 
3,5 mm. Les cages a aiguilles a plat de type SHF sont placees entre deux rails, types L et M. 
Les aiguilles sont maintenues en place et les cages sont cogues en PA 12 avec 30% de fibres 
de verre. 



5. Cages a rouleaux en equerre, type VSF et cage a rouleaux a plat, type SF 

Ces cages sont semblables aux cages precedentes, types SHW et SHF, mais elles sont 
fabriquees en laiton et maintiennent des rouleaux cylindriques. L'execution courante 
comprend des groupes de 3 rouleaux avec une distance plus grande entre les groupes qu’ entre 
les rouleaux du groupe. 





mi 


HIM 


in 


III! 


min 


ii 



Cage d aiguilles, type SHW 




Cage d aiguilles, type SHF 





Figure 15.2 Cages a rouleaux cylindriques, a billes et a aiguilles de W. Schneeberger AG 

15.1.3 BASES TECHNIQUES 

La precision du mouvement et du positionnement depend de la precision de toutes les 
parties constituant le guidage : rails de guidage, elements roulants, supports du guidage et 
precharge ajustee au montage ou en service. 

1 . Tolerances de parallelisme des rails 

Les rails Schneeberger sont livrables en deux classes de qualite : qualite standard NQ pour 
les guidages mecaniques usuelles, qualite SQ destinee aux plus hautes exigences. Les 
tolerances de parallelisme sont donnees sur la figure 15.3 en fonction de la longueur. Les rails 
sont usines dans des tolerances de ± 0,005 mm sur le positionnement de la face d’appui par 
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rapport a la face du chemin de roulement. II est ainsi possible de renoncer aux executions 
appariees pour les guidages precontracts. 

2. Matieres 

En execution standard, les rails de guidage sont fabriques en acier a outil de la nuance 
1.2510 ou 1.2842, la durete se situant entre 58 et 62 HRC. En execution partiellement 
resistantes a la corrosion, nuance 1.4125, la durete est au minimum 54 HRC. Tous les 
elements roulants sont fabriques en acier pour roulement de la nuance 1.3505 (100 Cr 6). Leur 
durete se situe entre 58 et 64 HRC. Les rails supportent une temperature de fonctionnement de 
+80° et occasionnellement jusqu'a +120°C. 

3. Lubrification 

La lubrification a pour but de proteger le guidage contre la corrosion et l'usure. Suivant les 
sollicitations, la premiere lubrification, pas trop importante, suffit pour plusieurs annees. II est 
recommande d'utiliser des graisses a base de lithium ou des huiles minerales CLP ou HLP 
selon DIN, viscosites ISO VG 15 a 100. II faut absolument eviter que les huiles de coupe ou 
les emulsions d’arrosage puissent penetrer dans les guidages et diluer ou meme entrainer le 
lubrifiant en place. Deux a cinq lubrifications suffisent pendant la duree de vie des guidages. 




Figure 15.3 Tolerances de parallelisme entre les faces de roulement et les faces d'appui 
Longueur des rails en fonction de la course du guidage 

4. Vitesse et acceleration admissibles 

Les rails de guidage supportent des vitesses atteignant 50 m/tnin et des accelerations 
jusqu'a 50 m/s". Des vitesses superieures sont possibles avec certains montages speciaux a 
condition de prevoir des cages legeres et suffisamment rigides. L'asservissement de la cage 
peut s'averer necessaire dans des conditions extremes. 

5. Etancheite et frottement 

Toute souillure provenant de l’exterieur represente un reel danger pour les guidages 
lineaires, principalement en ce qui concerne leurs proprietes de roulement et leur duree de vie. 
Des mesures de protection doivent etre prises en fonction des conditions d'utilisation. Les 
billes sont tnoins sensibles aux impuretes que les rouleaux cylindriques. Toutefois, leur 
capacite de charge est tnoins elevee que celle des rouleaux. Les guidages equipes de cages en 
matiere synthetique ou composite presentent un coefficient de frottement equivalent situee 
entre 0,0005 et 0,003. Le fonctionnement correct du guidage est subordonne a un alignement 
parfait des rails et a un support rigide usine avec precision. 
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15.1.4 CINEMATIQUE 

En supposant un rail fixe et l’autre mobile se dcplacant de la course H, les elements 
roulants se deplacent de la distance HI 2 pour autant que les rayons de roulement soient 
identiques sur les deux rails. Cette derniere condition est realisee pour la cage a rouleaux 
croises ou a billes placee entre deux rails R, la cage a rouleaux LL entre des rails W et Z, la 
cage a aiguilles SHW placee entre les rails N et O, la cage a aiguilles SHF placee entre les 
rails L et M. Par contre, si la cage a billes est placee entre un rail W et un rail R, les rayons de 
contact sont differents et le deplacement de la cage n’est pas egal a la moitie de la course. 

1 . Choix de la serie et comportement general 

Les dimensions d'un rail de guidage, serie et longueur, dependent principalement de la 
capacite de charge, de la duree de vie et de la rigidite souhaitees. Pour les series avec rouleaux 
ou aiguilles, la capacite de charge depend principalement de la longueur de l'element roulant. 
La rigidite est augmentee par le nombre d’elements plutot que par le diametre. Les billes sont 
moins couteuses que les elements a rouleaux ou a aiguilles. 

2. Choix de la longueur des rails 

Sont determinant pour la longueur L du rail de guidage (figure 15.3) : 

K la longueur de la cage, 

H la course a prevoir, 

Q l’ecartement moyen des rails de guidage, 

H ot l’encombrement total. 

La longueur de la cage sera : 

K<L-0,5H, 

et la longueur de la cage par rapport a l’ecartement moyen Q des rails de guidage : 

KJQ > 1 . 

La dimension de la course par rapport a la longueur du rail de guidage doit remplir la 
condition dimensionnelle : 

- pour H < 400 mm : H/L < 0,7, 

- pour H > 400 mm : H/L < 1 . 

Avec un rail de guidage du type W monte avec un contrerail du type R et une cage a billes, la 
longueur de la cage se determine sur la base de fonnules speciales (rayons de contact 
differents) : 

- rail R fixe, rail W mobile : K<L - HI 2,4, 

- rail W fixe, rail R mobile : K< L - H/\,l . 

Lorsqu’une table courte se deplace sur une longue glissiere, des cages depassant les rails de 
guidage sont parfois preferables. 

15.1.5 DUREE DE VIE DES GUIDAGES 

La determination de la duree de vie d’un guidage est semblable a celle des roulements. 
Elle part des proprietes des elements roulants et de leur nombre, des charges appliquees sur 
chacun des rails. Un point difficile a estimer est de savoir exactement le nombre d’elements 
roulants intervenant dans la portance du guidage. 
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1 . Capa cite de charge 

La capacite de charge des guidages lineaires se calcule sur la base des directives ISO 281 
de calcul des roulements. La capacite de charge C est la charge correspondant a une duree de 
vie nominale de 100 000 metres de deplacement pour autant que la charge reste constante en 
direction et intensite et qu'elle agisse perpendiculairement au guidage lineaire. Cette capacite 
correspond a une probability de 90% de depasser la duree calculee a l'aide de la formule de 
base. Des recherches recentes ont demontre que la capacite de charge statique ne devait en 
aucun cas etre superieure a la capacite dynamique. Les catalogues donnent la valeur de C par 
elements porteurs. Certains fabricants de guidages lineaires ont dcfini la capacite de charge 
sur la base d’une distance de 50 000 m et la capacite C 50 se trouve par : 

- elements roulants a contact ponctuel : C50 = 1,26 C, 

- elements roulants a contact lineique : C 50 = 1,23 C. 

La duree de vie L, en metres, la capacite de charge C et la charge equivalente F P sont liees par 
les expressions suivantes : 



elements : rouleaux, aiguilles : 


/ x 10/3 

L = J f * f ' C ) 10 5 m, 


(15.1.1) 


V A J 


elements : billes : 


L = ai ( flifjC ) 10 5 m. 


(15.1.2) 




F 

\ r p J 



avec : a\ facteur de fiabilite, 

fu facteur de durete, 

/t facteur de temperature. 

Les facteurs de durete et de temperature tiennent compte d’une durete des chemins de 
roulement inferieure a 58 HRC ou une temperature superieure a 150°C, voir tableau 15.1. 

2. Charge dynamique equivalente 

La charge appliquee sur les guidages doit se trouver en appliquant les principes de la 
statique et en introduisant eventuellement des hypotheses simplificatrices sur la repartition 
des efforts sur les guidages. 

Si la charge est progressivement variable sur les elements roulants, la charge dynamique equivalente 
peut se trouver par une relation semblable a celle des roulements. 



1 . Contact lineique : 


77 1 ^ / 77 10/ 3 j , 77IO/3/ . . 77 10/ 3 7 \ 

Fp-10/3 -(F, 1 ,+F, l 2 +...+F n l n ), 

V Act 


(15.1.3) 


2. Contact ponctuel : 


F r =J-^-(F,%+f2%+- + fX), 

v Aot 


(15.1.4) 


3. Charge sinusoidale 


: F P = 0,7 F max , 


(15.1.5) 


avec: F\ ... F n 
1 1 ••• In 
Fot = L /j 


charge individuelle agissant sur le tron^on l\ ... / n , 
longueur des troncons a charge individuelle constante, 
course totale correspondant a un cycle de charge, 





C max amplitude de la charge harmonique. 
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Tableau 15.1 

Capacite de charge C et facteurs de correction / H et/ T 

(selon W. Schneeberger AG, Roggwil) 



1 . Capacite 


de charge pour 1 


element 


roulant en 


N 




Diametre : 


1,5 


2 3 


6 


9 


12 15 


18 


24 


Cage a : 
Rouleaux AC 


50 


85 130 


530 


1300 


2500 4400 


7000 


13000 


Billes AK 


9 


15 25 


65 


150 


260 410 


600 


1060 


Rouleaux LL 




260 


1060 


2600 


5000 8800 






Diametre/longueur : 


2/6, 8 


2,5/9, 8 


3/13, 8 


3,5/17,8 


Cage a aiguilles 














En equerre SHW 




750 




1375 


2350 




3 


a plat SHF 




1080 




2000 


3350 




5100 


2 . Facteur 


de durete des 


chemins de 


roulement 






Durete HRC 


20 


30 


40 


50 


55 56 


57 


58 


Facteur fjj 


0,1 


0,2 


0,3 


0,6 


0,8 0,88 


0, 89 


1,0 


3 . Facteur 


de temperature 










Temperature en 


°C 


150 


200 


250 




300 


Facteur 




1, 


0 


0,9 


0,75 




0,5 



3. Deformation elastique et rigidite 

La deformation globale 5 a c'est-a-dire la deformation des elements roulants et des 
chemins de roulement de durete confonne se determine au moyen d’abaque. La figure 15.4 
montre ces valeurs pour deux types de guidage : guidage de type R avec cage a rouleaux 
croises, guidage R avec cage a billes. 




Figure 15.4 Deformation elastique des rails de guidage de type R en fonction de la charge appliquee 
a gauche : cages a rouleaux croises a droite : cages a billes 

On designe par guidage maintenu un guidage dans lequel les deux paires de rails sont 
equipees de rails de type R ou de rails de type N/O. Ce genre de guidage peut etre soumis a 
des couples ou des forces agissant dans n’importe quelle direction. La precision et la rigidite 
peuvent etre influencees en modifiant la precontrainte. On appelle guidage fibre un guidage 
dans lequel Tune des paires de rails supporte seulement des charges perpendiculairement au 
chemin de roulement. Cette paire de rails forme un appui "sur rouleaux". L'utilisation est 
recommandee : pour compenser les deformations laterales d’origine thermique, pour combler 
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une grande distance entre appuis, lorsqu'aucune deformation n'est toleree sous l’effet du 
gauchissement de la construction environnante. 

4. Precontrainte 

La precontrainte augmente la rigidite d’un guidage lineaire. Pour les rails de guidage 
decrits ici, elle se situe en general entre 2 et 20% de la capacite de charge C . Elle depend de 
l’application et est etroitement liee a la rigidite de la construction. 

5. Facteur de correction des elements porteurs 

Le choix, le calcul ou le controle d’un guidage lineaire exige la determination realiste des 
forces appliquees. La deformation des parties environnantes peut se traduire par le fait que 
seule une partie des elements roulants supportent reellement la charge. Le dimensionnement 
part presque toujours de methodes tres simpliflees et fait intervenir le choix du nombre des 
elements porteurs Rj jusqu'a R\ mm - Ce point depend de la rigidite de la construction; on peut 
distinguer les cas suivants en fonction de la deformation des pieces 8 S : 

A construction rigide avec : 8 S < 0, 1 8a, 

B construction instable avec : 5 S > 8 a (done conception inadmissible). 




C 

<1> 

E 

*<D 

<D 

Q 

E 

o 

z: 




x>Kt(mm) 

Distance maximale x = 



Figure 15.5 Principe des deformations des pieces, choix du nombre d’elements Rj m m 
La valeur de f?T m in depend du diagramme represente sur le figure et des conditions suivantes : 





Elements de roulement 


Type de cage 




R|min 




Billes 


AK, JJ 




2 




Rouleaux croises 


AC,EE,DM,KBN 


1 




Aiguilles 


SHW, SHF 




5 




Rouleaux a fort diametre VSF, SF 




3 




Conception 


A (rigide) 


B (instable) 


choix : 


x > K t 


Rlmin a Rp 4 


-^Tmin 




choix : 


x<K t 


selon diagramme 


selon diagramme 



La precontrainte est sans influence si la charge exterieure agissant sur les elements roulants 
est superieure a la precontrainte. La precontrainte est determinante ou influence la duree de 
vie si aucune charge n’agit de l’exterieur ou si elle est superieure a la charge. 

La precontrainte augmente systematiquement la rigidite du guidage lineaire. Toutefois, une 
precontrainte elevee impose une conception robuste des pieces voisines afin d’eviter toutes 
deformations angulaires synonymes de compression des aretes des rouleaux et des aiguilles 
d'ou une diminution de la capacite de charge du guidage. 
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15.1.6 EXEMPLE DE CHARGE SUR LES ELEMENTS 

Soit un guidage lineaire monte dans des pieces suffisamment rigides et supportant une 
charge en porte-a-faux F = 800 N selon figure 15.6. La distance x vaut 180 mm et 8 elements 
sont prevus dans les deux cages. Deux variantes sont a prendre en consideration : 

- variante 1 : cage a rouleaux croises, type AC9; 

- variante 2 : cage a billes, type AK9. 





Figure 15.6 Exemple de repartition de la charge : Principe du guidage pour elements roulants 

1 . Cage a rouleaux croises 

1 . 1 Calcul de la charge selon catalogue 

La valeur de /Z Tnlin est 1 pour ce genre d'elements roulants. Les caracteristiques intervenant dans la 
recherche de la charge maximale sont : 

Rail de guidage : type R9, R\ = 8 rouleaux croises, 

Capacite de charge dynamique de base : C = 1 300 N, 

Distance entre le premier et le dernier rouleau : K t = (8-1) 14 mm = 98 mm, 

Longueur de la cage : K = 98 mm + 29 mm = 116 mm. 

Force en porte-a-faux : 400 N par guidage, Distance de calcul : x = 180 mm. 

Moment de la force par rapport au rouleau le plus a gauche : M= 180 mm 400 N = 72 000 mrrrN. 

Force maximale de calcul : F P = 72 000 mnrN/98 mm 1/1 = 735 N. 

1.2 Calcul au moyen d'une hypothese de repartition lineaire de la charge 

Cette hypothese introduit les notions de repartition de la pression selon chapitre 1 . La charge est 
supportee par un rouleau sur deux et les rouleaux porteurs sont numerates de 1 a 7 sur la figure. La 
charge sur chaque rouleau comprend la charge engendree par la force seule et celle creee par le 
moment de force. 

Force repartie uniformement : F\ = 400 N/4 = 100 N. 

Bras de levier de la force : x = 180 mm - 3.14 mm = 138 mm. 

Moment de la force : M= 138 mm 400 N = 55 200 mm'N. 

Forces transmises sur les rouleaux : elles sont proportionnelles a leur distance a l'axe du rouleau 4. Si 
F 2 est la force supportee par le rouleau 1, la force appliquee sur le rouleau 3 vaut : (14/42) F 2 . La force 
F 2 vaut : 

F 2 = 55 200 mm.N / [2 (42 + 1414/42) mm] = 591 N. 

Force maximale de calcul : F P = F\ + F 2 = 691 N. 

Cette valeur est legerement inferieure a la force trouvee par la premiere methode. 
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2. Cage a billes 

2. 1 Calcul de la charge selon catalogue 

La valeur de Rj m m est 2 pour ce genre d'elements roulants. Les caracteristiques intervenant dans la 
recherche de la charge maximale sont : 

Rail de guidage : type R9, R A = 8 billes, 

Capacite de charge dynamique de base : C = 150 N. 

La distance entre la premiere et la demiere bille, la longueur de la cage, la force en porte-a-faux : 400 
N par guidage et la distance de calcul sont conservees. La force de calcul se trouve a partir du moment 
par : 

F P = 72000 mm'N/98 mm ' 1/2 = 367 N. 

Cette force de calcul ne permet pas d'atteindre la distance nominale donnee dans la relation 
fondamentale pour les guidages lineaires a billes. 

2.2 Calcul sous une repartition lineaire de charge sur les billes 

En introduisant les memes hypotheses, les diverses valeurs deviennent successivement : 

Force repartie uniformement : F, = 400 N/8 = 50 N. 

Bras de levier de la force : x = 180 mm - 3,5 14 mm = 131 mm. 

Moment de la force : M= 131 mm 400 N = 52 400 mm N. 

Les forces transmises sur les billes sont proportionnelles a leur distance au centre du guidage. Si F 2 est 
la force supportee par la bille la plus a gauche, la force appliquee sur la bille suivante vaut : (35/49) F 2 . 
La force F 2 vaut : 

F 2 = 52 400 mm'N / [2 (49 + 35 35/49 + 2L21/49 + 77/49) mm] = 312 N. 

Force maximale de calcul : F P = F\ + F 2 = 362 N. 

2.3 Remarque 

Les deux methodes donnent pratiquement le meme resultat pour ce guidage lineaire a billes. 



15.2 DOUILLES A BILLES POUR GUIDAGES LINEAIRES 

Les douilles pour guidages lineaires par recirculation de billes comportent une large 
palette de produits prets a l’emploi, tels les douilles ouvertes ou fermees, des paliers, des axes 
et des supports. Ces elements trouvent leurs applications dans les guidages lineaires a grandes 
courses, a faibles efforts de deplacement, une bonne precision de positionnement et de 
longues durees d'utilisation. La description citee ici correspond a la gamine des modeles 
proposee par la finne INA, D-Herzogenaurach. 

15.2.1 DESCRIPTION DES ELEMENTS 

Le comportement d’un guidage avec douilles a billes depend non seulement du type de 
douille, tnais egalement des autres composants cotnine les axes et leurs supports. 

Douilles a billes fermees (types KH, KH...P et KH...PP) 

Les douilles fermees sont constituees d’une bague exterieure en tole emboutie et d’une 
cage en polyamide qui guide les billes garnissant le guidage, type KH. Tous ces elements 
forment un ensemble pret au montage. L’encombrement ne depasse pas celui d’une bague 
lisse. Les ouvertures apparentes sur le cylindre exterieur laissent libre passage aux billes dans 
la zone non chargee. Ces douilles sont concucs pour des mouvements rectilignes sans 
limitation de course, tnais n’admettent aucune rotation. Les douilles peuvent etre equipees de 
joints frottants a double levre qui retiennent le lubrifiant et le protege contre la penetration de 
souillure, types KH...P et KH...PP. 
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Douilles a billes fermees et ouvertes (types KB, KBS, KBO, et ...PP) 

Les douilles a billes de ces modeles s'introduisent dans les guidages de grande precision, 
pour fortes capacites de charge et grande rigidite alliee a un positionnement precis. Elies se 
composent d’une bague exterieure tres precise en acier a roulement dans laquelle est montee 
une cage en polyamide. La cage re?oit un garnissage de billes de precision. Les circuits des 
elements roulants sont coiffes en bout par des bagues elastiques permettant un guidage souple 
des billes. Dans les modeles KB et KB...PP, le diametre exterieur des douilles peut etre utilise 
cornme chemin de roulement ce qui pennet la combinaison d’un guidage en translation et d’un 
guidage en rotation. L’axe de guidage est fixe sur des rails supports ce qui impose une ouver- 
ture de la douille sur un secteur angulaire d’environ 50 a 70° selon les dimensions, modeles 
KBO et KBO...PP. Ces douilles sont egalement protegees par des etancheites a passage etroit 
ou par des joints frottants. 
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Figure 15.7 Douilles a billes fermees et ouvertes, coips de palier et paliers 



Elements auxiliaires 

La combinaison des corps de paliers avec les douilles a billes correspondantes pennet de 
resoudre economiquement les problemes de guidages lineaires. Les paliers sont en execution 
moulee et sont fixes sur la machine. Les paliers complets sont des ensembles prets au 
montage dans differentes applications de guidages lineaires. Les douilles a billes sont 
emmanchees serrees dans le corps de palier ou sont maintenues axialement par des segments 
d’arret. Les paliers ouverts sont utilises lorsque les axes doivent etre supportes en leur milieu. 
Le maintien de la douille ouverte s’effectue par l’intermediaire d’une vis logee dans un forage 
de la bague exterieure. 

Les supports d’axes sont montes en bout de guidage en combinaison avec des douilles a billes 
fermees ou ouvertes et les paliers correspondants. Les rails supports d’axes sont necessaires 
pour le montage d’axes tres longs. Les axes de precision sont en acier fin au carbone, traites 
superficiellement, nuance 100C6. La durete, HV = 670 a 840 (59 a 65 HRC), et l’etat de 
surface garantissent un bon guidage des douilles. Le coeur de l’axe est a l’etat recuit normalise 
afin de supporter les sollicitations de flexion. La tolerance sur le diametre exterieur est h7 et 
l’etat de surface correspond a R a 0,3. 

15.2.2 CAPACITE DE CHARGE ET DUREE DE VIE 

La duree de vie des douilles a billes depend du mode de charge appliquee et des capacites 
de charge : charge dynamique de base C pour les guidages animes de mouvements et 
capacite de charge statique de base Co pour les roulements immobiles ou a deplacements tres 
modestes. La duree nominale des douilles a billes se calcule cornme suit : 
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L = 






v4y 



10 5 metres. 



(15.2.1) 



La charge equivalente est designee par F P . Si le mouvement du guidage est oscillatoire, la 
course exprimee en metres etant designee par H, la frequence du mouvement en va-et-vient 
par minute etant n osc , la duree de vie en heure peut se trouver par : 



4 = 



833 
H ■ n.. 



f C_^ 

V F V J 



en heures. 



(15.2.2) 



Les tables des catalogues donnent les capacites de charge dynamique et statique pour les 
divers types de douilles. La figure 15.8 represente ces capacites pour les douilles a billes de la 
rnaison IN A. Les modeles proposes sont : 

- type KH : pour charge modeste, sans rotation, en tole emboutie; 

- type KB : pour charge moyenne et grande precision, execution fermee; 

- type KBO : pour charge moyenne et grande precision, execution ouverte. 




16 20 25 30 

Diametre de I'axe en mm 



Figure 15.8 Capacite de base C en newtons pour les douilles a billes INA, diametres 12 a 50 mm 



En charge statique, le facteur de securite statique S () se definit par le rapport entre la capacite 
statique de base C 0 et la charge statique equivalente F 0 sur la double : 

S«=F. (15.2.3) 

4 

Pour les applications qui exigent une haute precision, le facteur de securite ne devrait pas etre 
inferieur a 2. 

15.2.3 FACTEURS INFLUENCANT LA CAPACITE DE CHARGE 

Les charges de base du catalogue sont donnees en fonction de criteres bien definis 
concemant la durete des chemins de roulement, l’orientation de la charge par rapport aux 
douilles et la precision du guidage. Ces criteres entrainent fapplication de facteurs de 
correction. 

1 . Facteur de durete 

L'emploi d’axes ayant une durete inferieure a 670 HV ou 59 HRC implique une 
modification des capacites de charge de base suivant les formules : 
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- charge dynamique : Ch =fu ' C, 

- charge statique : Cou=fm'Co. (15.2.4) 

2. Facteur d' orientation de la charge 

La capacite de charge des douilles a billes depend de l’orientation de la charge par rapport 
aux rangees de billes. fomentation de base coincide avec la direction d’une rangee de billes 
ou avec l’axe de symetrie pour les douilles ouvertes. Si la ligne d’action de la charge ne cor- 
respond pas a cette definition, les capacite de charge de base se modifient par : 

- charge dynamique : C w =f w ' C, 

- charge statique : Co w = fwO ' Co- (15.2.5) 



Tableau 15.2 

Facteurs de correction de durete et d'orientation de la charge 



Durete HV 
Facteur 
Facteur f H Q 


Facteur de 

200 250 300 350 400 

0,09 0,12 0,19 0,25 0,33 
0, 16 0,23 0,32 0,43 0,57 


durete 

450 500 550 600 650 700 
0,42 0,52 0,64 0,80 0,96 1,00 
0,72 0, 88 0,95 0,98 1,00 1,00 




Facteur d'orientation de la 


charge 
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3. Charges combinees 

Pour un guidage sur un seul axe, il faut prevoir un montage sur deux douilles et au 
minimum trois douilles pour un guidage sur deux arbres paralleles. Si ces conditions de 
conception ne peuvent pas etre respectees, la douille a billes est sollicitee par une charge 
combinee composee d’une force et d’un couple. Le calcul de la charge equivalente permet de 
definir la duree de vie avant fatigue. 
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Figure 15.9 Cas de charge sur les douilles a billes fermees et ouvertes 



Soit : 

Fp la charge equivalente agissant sur le roulement, 

F la charge radiale maximale trouvee dans l'equilibre de la douille, 

M le couple applique sur la douille, 

Co la charge statique de base, 

Id la longueur de la douille. 

La charge combinee est fonction des trois rapports donnes par le fabricant : 



- transfonnation du couple en force : A = M/(Co'ld), (A = 0 a 0,05), 

- force rapportee a la capacite : B =F/Co, ( B = 0,05 a 0,5), 

- force equivalente relative : Fp/F. 

A partir du graphique du catalogue, la charge equivalente relative s'exprime approximative- 
rnent par la relation : 



F P 0,58 f M ' 

F ~ + (0,1- F/C 0 f 3 lc 0 -/ d> 



(15.2.6) 



15.2.4 COMPORTEMENT DU GUIDAGE A DOUILLES 

Pour obtenir des conditions favorables de fonctionnement, le comportement du guidage va 
dependre de plusieurs facteurs lies d’une part au comportement des douilles, d’autre part au 
montage et au mode de fixation. 

1 . Frottement 

Comine tous les elements a roulement, les douilles a billes ne presentent pas de broutage 
au demarrage ou a faible vitesse. Le frottement est fonction de la charge, du parametre de 
resistance au roulement et de la lubrification. Le coefficient de frottement varie de 0,003 a 
0,005 pour les douilles simples KH ; il se situe entre 0,0010 a 0,0025 dans les douilles KB et 
KBO lubrifiees a l'huile. 

2. Limites d' application 

La vitesse maximale admissible pour les douilles KB et KBO se situe a 5 m/s, celle pour 
les douilles KH a 2 m/s. Les accelerations maximales sont de l’ordre de 50 m/s“. Le domaine 
des temperatures admissibles est compris entre -30°C et +100°C. Le fonctionnement correct 
des guidages implique un montage correct, une lubrification adequate (huile ISO VG 10 a 22) 
et une bonne etancheite. 

3. Rigidite 

Si F est la charge appliquee et d la deformation sous l'effet de cette force, la rigidite d’un 
guidage a douilles a billes se definit par le rapport : 
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La rigidite est egale a la pente de la tangente a la courbe F = f(5). Cette caracteristique depend 
du type d’element et n’est pas a comportement lineaire. Pour estimer la deformation d’un 
guidage, on peut admettre un comportement lineaire correspondant a la secante a la courbe 
partant de l’origine de la caracteristique. Le fabricant fournit un graphique donnant la force 
relative F/Co pour chaque modele de douille. 

4. Precision du mouvement 

La precision du mouvement d’un guidage lineaire sur douilles a billes depend de la 
precision de positionnement des paliers et des axes, de la qualite des axes, des supports des 
axes, de l’ecartement des supports, etc.. Le comportement dynamique des douilles a billes a 
une influence directe sur la qualite du mouvement. Une douille a billes a recirculation 
d’elements roulants presente une variation radiale de position qui depend du pas des billes. Le 
nombre de billes porteuses varie et des chocs interviennent a l’entree et a la sortie des 
elements roulants dans la zone de charge. 

Le jeu correct des douilles du type KH est obtenu par emmanchement dans leur logement. Le 
champ de tolerance de l’alesage est H7 ou H6 selon le jeu desire, celui des axes etant h6 ou j5 
pour un montage dans un support en acier ou fonte. Les ajustements des paliers pour les 
douilles du type KB sont h6/H6. Pour les douilles des types KBS et KBO, les champs de 
tolerances des alesages sont compris entre H6 et M6 selon le jeu desire. 



15.3 GUIDAGES LINEAIRES PAR PATINS A ROULEAUX 

Les guidages par patins a rouleaux sont des elements prevus pour des courses illimitees 
grace a la recirculation des elements roulants. Us se distinguent par leurs performances en 
precision, capacite de charge, rigidite et l'absence de broutage. La continuite du mouvement 
est assuree par la recirculation des elements a l'interieur des patins. La course n’est limitee que 
par la longueur des rails de guidage. 

15.3.1 DESCRIPTIONS DE QUELQUES PATINS A ROULEAUX 

La plupart des fabricants de guidages lineaires possedent des patins a rouleaux dans leur 
programme de fabrication. La description presentee ici concerne seulement quelques modeles 
typiques produits par les maisons INA et Schneeberger. 

1 . Patins a une rangee de rouleaux (INA) 

Les patins a rouleaux se composent d'un corps en acier traite, usine avec precision, ferine 
aux deux extremites par des pieces de tete et d’un grand nombre de rouleaux. Les rouleaux 
sont guides avec un minimum de jeux entre les bords du corps. Ainsi, ces rouleaux ne peuvent 
pas se mettre en biais ce qui evite des frottements supplementaires et des poussees laterales. 
Les patins de la serie RUS sont recommandes pour les guidages de haute precision car des 
intercalaires sont places entre les rouleaux pour eviter le frottement entre eux. Des racleurs 
interchangeables, places aux deux extremites, protegent la partie active contre la penetration 
de corps etrangers. 

2. Patins a circulation de rouleaux croises (Schneeberger) 

Dans les patins de la serie SR, la rangee de rouleaux croises se deplace sur un corps de 
haute precision en acier trempe, rectifie. Le guidage des rouleaux, en aluminium traite 
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anticorrosion en surface, assure la circulation des elements et les empechent de tomber. Les 
rouleaux sont loges dans des coulisseaux en matiere synthetique. 

3. Patins a rouleaux disposes a plat (Schneeberger) 

Les patins de la serie ECO-ROLL sont equipes de rouleaux disposes a plat et comprennent 
un boitier en matiere synthetique resistant a l'usure avec chemin de roulement integre en acier 
trempe, rectifie. Tous les rouleaux sont loges dans des coulisseaux en matiere synthetique. 




Figure 15.10 Patins a rouleaux des maisons INA et Schneeberger 

4. Cales de precontrainte et rails de guidage 

Les cales de reglage permettent le positionnement precis ou le reglage de la precharge des 
patins a rouleaux. Elies se composent de deux pieces qui comportent chacune une face en 
pente et guidees entre elles par un lardon central. Une plaque d’extremite comporte des vis de 
reglage et de blocage. 

Les rails de guidage servent de chemin de roulement aux patins a rouleaux. La precision des 
rails et des patins associes perrnet d’obtenir des guidages lineaires de haute precision. Les rails 
sont fabriques en acier trempe pour une durete de 670 a 840HV (INA-HYDREL). La rugosite 
des chemins de roulement est de R d 0,4. 

15.3.2 CAPACITE DE CHARGE ET DUREE DE VIE 

Le choix des patins a rouleaux et des rails s'effectue en fonction des efforts appliques sur 
les guidages lineaires et de la duree de vie desiree. La longueur des patins et des rails doit etre 
conforme a la course exigee et la rigidite de la conception joue egalement un role dans 
l'adoption du type. 

1 . Capacite de charge dynamique de base 

La capacite de charge dynamique de base C est la charge correspondant a une duree de vie 
nominale de 100 000 m de deplacement pour autant que la charge reste constante en valeur et 
direction et qu'elle agisse perpendiculairement au guidage. Cette capacite de charge est 
donnee dans les catalogues. La duree de vie est la distance en metres parcourue par un patin 
jusqu'a l'apparition des premiers signes de fatigue. Cette definition concerne 90% d’un lot de 
patins. La duree de vie L, la probability de survie a, la capacite de charge de base C et la 
charge equivalente Ep sont liees par la relation usuelle : 

( V 0/3 

L = a ■ — -10 5 metres. (15.3.1) 

II est egalement possible de calculer la duree de vie en heures a condition de connaitre la 
course simple H (m) effectuee pendant le temps t (s) : 
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L h = — — - — enheures. (15.3.2) 

3600 H 

2. Securite en charge statique 

Pour autant que la capacite de charge statique soit donnee dans le catalogue, la securite 
statique pour les patins a rouleaux se definit par le rapport : 

S 0 = -^. (15.3.3) 

-'To 

Le facteur de securite statique dans la conception de machines-outils ne devrait pas etre 
inferieur a 2. 

3. Correction de la capacite de charge dynamique 

Les capacites de charge de base indiquees dans les catalogues sont donnees en fonction de 
criteres definis par la nonne ISO. La variation d’un de ces criteres entraine l'introduction de 
facteurs de correction. Comine pour les douilles a billes, ces facteurs sont : 

1. Facteur de durete : a introduire pour des duretes inferieures a 670HV ou 58HRC. 

2. Facteur de defaut angulaire : si des defauts de parallelisme entre rouleaux et chemins de 
roulement existent, superieurs a 0,1 milliradian, il faut multiplier la charge efficace par un 
facteur de correction donne dans les catalogues. 

3. Facteur de temperature : a introduire si la temperature est superieure a 150°C. 

15.3.3 COMPORTEMENT DES GUIDAGES A PATINS 



La deformation globale 8p sous charge, deformation des elements roulants avec les 
chemins de roulement, est donnee sous forme de graphiques pour chaque modele de patin en 
fonction de la charge equivalente Fp. Le comportement sous charge est non lineaire. La 
rigidite du patin est encore donnee par : 



k = 



dF p 

d5 p 




(15.3.4) 



Dans le cas de deux patins montes en opposition sans jeu et sans precharge, l’effet de la 
charge exterieure se traduit par une deformation elastique et par un jeu de meme valeur au 
niveau du patin oppose. Pour deux patins montes en opposition et precharges sous F pF , les 
efforts sur les deux patins peuvent se trouver en construisant le triangle de precontrainte tout 
en tenant compte du comportement non lineaire des elements. 




Figure 15.1 1 Triangle de precontrainte pour deux patins montes en opposition : principe de base. 
Triangle de precontrainte de patins a rouleaux montes en opposition, 
compte tenu de la deformation du rail de guidage et de son support. 
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Pour obtenir un guidage suffisamment rigide et precis, le patin supportant la charge exterieure 
est a precharger a l'aide d’un patin monte en opposition et ajustable au tnoyen d’une cale de 
reglage. L'elasticite de toutes les pieces constituant le guidage forment un ensemble tnoins 
rigide que celle du patin seul. La caracteristique de rigidite peut s'obtenir par tnesure de la 
deformation ou par calcul au tnoyen des elements finis. La figure 15.11 montre le 
comportement d’un ensemble precharge : 

- a gauche deux patins identiques seuls, 

- a droite un montage reel avec une elasticity differente des deux patins. Sous l’effet de la 
charge exterieure F ext , le patin inferieur est decharge jusqu'a F 2 ; le patin superieur doit 
supporter la force F\ = F 2 + F ext . 

La valeur de la precontrainte depend du genre de machine et se trouve liee a la rigidite de la 
conception. Elle se situe generalement entre 2 et 20% de la charge dynamique de base selon 
les efforts appliques. 

Le frottement ou la resistance au deplacement d’un guidage a patins est fonction de la charge 
et du coefficient de frottement equivalent : 

F r = \x F. (15.3.5) 

Le coefficient de frottement equivalent est pratiquement constant, meme a l’arret ce qui 
permet d'eviter le broutage. A condition de travailler dans un domaine normal des charges, 
soit pour 2 < C/Fp < 10, le coefficient de frottement n’est influence que par la precision du 
montage. Ce coefficient varie entre 0,0025 et 0,0045 selon le type de patin. 

Les limites usuelles d’application des patins a rouleaux sont : 

- vitesses limites : 50 m/s, 

- accelerations limites : elles dependent essentiellement des effets de masse sur les patins, 

- temperatures limites : de -30°C a 100°C. 



15.4 GUIDAGE LINEAIRE MONORAIL A CHARIOT 

Les guidages lineaires par douilles a billes ou par patins a rouleaux utilisent au minimum 
deux ou trois elements et deux rails pour assurer leur fonction et reagir correctement a faction 
des efforts exterieurs. De plus, ces appuis supportent seulement une reaction d’appui simple. 
Le developpement des guidages lineaires a chariots autorise l'emploi d’un seul rail et d'un ou 
de deux chariots seulement. Les chariots peuvent compenser des forces et des couples dans 
toutes les directions. Les elements roulants, billes ou rouleaux a recirculation, sont disposes 
de part et d’autre du rail de guidage profile et grace a la precontrainte, assurent un 
comportement excessivement favorable sous charge. 




Figure 15.12 Profil des chariots avec recirculation de billes (THK) ou de rouleaux (Schneeberger) 
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15.4.1 DESCRIPTION DE QUELQUES COMPOSANTS 

Le guidage monorail se compose d’un rail profile a quatre chemins de roulement, d’un ou 
de plusieurs chariots, d’elements roulants constitues par des billes ou des rouleaux. Une 
grande capacite de charge statique et dynamique, une rigidite accrue, une grande stability de 
fonctionnement sont les principals qualites de ces guidages. Les chariots utilisent la recircu- 
lation des billes ou des rouleaux. Le contact entre les elements roulants et les chemins est 
ponctuel dans le premier cas, lineique dans le second. La capacite de charge, la duree de vie et 
le comportement seront discutes seulement pour les chariots equipes de rouleaux. 

1 . Chariot a circulation de billes (conception THK) 

Le guidage lineaire avec recirculation de billes consiste en un rail comportant quatre 
chemins de roulement longitudinaux. Le chariot comprend les rangees de billes maintenues 
par une cage et par deux plaques d'extremite. Les chemins de roulement sont disposes de telle 
maniere qu'ils sont symetriques deux a deux pour obtenir un contact sous 45°. L'ensemble 
possede une capacite de charge identique en direction verticale et horizontale. Ce fabricant 
offre de nombreux types de chariots et rails (figure 15.12 a gauche). 

2. Chariot a circulation de rouleaux (conception Schneeberger) 

Dans cette execution, les quatre rangees de rouleaux sont disposees sur une circonference 
de telle sorte que la capacite de charge de l’ensemble soit identique sous l’effet de forces hori- 
zontales ou verticales. La presence de rouleaux, a profil corrige, autorise des charges elevees 
et augmente la rigidite de la construction. La gamine des chariots proposes par la maison 
Schneeberger comprend les modeles suivants : 

1. chariots standards en deux longueurs, types MRA et MRB, figure 15.12 au centre; 

2. chariots compacts en deux longueurs, types MRC et MRD, figure 15.12 a droite. 

Quatre classes de tolerance permettent un choix precis et fonctionnel du type en fonction des 
besoins requis pour la conception envisagee. Les classes de precision determinent les valeurs 
de tolerance et de parallelisme. La designation nominale correspond a la largeur du rail a l’ar- 
rondi pres, les largeurs exactes etant : 23, 34, 45 et 53 mm. Afin d’adapter la rigidite du 
guidage aux conditions imposees, trois classes de precontrainte sont a disposition. Enfin, le 
guidage lineaire peut se combiner avec un systeme de mesure integre. Les signaux de sortie 
proviennent d'une mesure magnetique se trouvant directement sur le rail. 

15.4.2 CAPACITE DE CHARGE ET DUREE DE VIE 

La capacite de charge dynamique de base depend essentiellement du nombre de rouleaux 
et de leurs dimensions, diametre et longueur. Le dimensionnement d’un guidage lineaire a 
chariots resulte des points suivants : 

- determination des forces et des couples externes; 

- repartition des forces et des couples sur tous les chariots du guidage; 

- determination de la precontrainte et des deformations; 

- calcul de la duree de vie probable; 

- calcul eventuel de la securite statique. 

La duree de vie du guidage est limitee par la fatigue du materiau (formation de piqures des- 
tructrices) ou par l'usure exageree des surfaces de roulement. L’importance de l'usure depend 
essentiellement du mouvement relatif, de la pression superficielle, de la lubrification et de 
l’encrassement. 

1 . Determination des forces et couples sur les chariots 

Les forces et couples appliques sur les chariots peuvent se trouver approximativement a 
partir des courbes caracteristiques de la deformation dans le domaine d'utilisation. Les efforts 
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exterieurs proviennent des forces et couples connus ainsi que des effets de masse. En adoptant 
un systeme de coordonnees trirectangle O xy z, l'axe O x etant confondu avec la direction du 
deplacement, la recherche des forces sur chacun des chariots peut se trouver a partir des 
conditions d’equilibre dans les diverses vues techniques et en introduisant des hypotheses 
simplificatrices si necessaire. La figure 15.13 a droite represente le systeme de coordonnees et 
la repartition des charges exterieures sur les quatre chariots d’un guidage. Le resultat de cette 
etude est toujours approche. Finalement, le controle de la somme des forces et de la somine 
des moments, y compris les efforts exterieurs, doit donner des resultats nuls. 




Figure 15.13 Capacite de charge dynamique de base et repartition de la charge sur les chariots 

2. Precontrainte et deformation 

Les guidages a chariots a rouleaux peuvent etre livres dans trois domaines de 
precontrainte : precontrainte VI avec 0,03 C , precontrainte V2 avec 0,08 C et precontrainte 
V3 avec 0,13 C. La deformation elastique du guidage depend de la classe de precontrainte, de 
la direction et du sens de la charge. Le fabricant donne des courbes pour les divers modeles. 

3. Capacites de charge dynamique C et statique Co 

Les capacites de charge pour les guidages lineaires sont basees sur la nortne ISO 281 pour 
le calcul des roulements. La capacite de charge C est la charge permettant d’obtenir une duree 
de vie equivalent a un deplacement de 100 000 m sous l’effet d’une charge constante appliquee 
perpendiculairement aux faces du chariot. Cette capacite de charge est representee sur la 
figure 15.13 pour les deux types de chariot : court et long. 

La capacite de charge statique Co est donnee par la contrainte maximale admissible au 
niveau du contact entre les rouleaux et le rail, calculee au moyen des relations developpees 
par Hertz pour la pression superficielle. 

4. Charge dynamique equivalente F p 

A sollicitation constante, la charge dynamique equivalente correspond a la charge trouvee 
dans l’equilibre du guidage sous les efforts exterieurs. A sollicitation variable, la charge equi- 
valente se calcule au moyen de la relation generale valable pour les roulements, formule 
(14.12.1). La force resultante sur chaque chariot est egale a la somme geometrique des 
composantes selon les axes Oy et Oz. 

5. Duree de vie avant fatigue 

La duree de vie se trouve simplement par la relation usuelle : 

L =af—) im - 100000m. (15.4.1) 

F? 

avec \ a \ le facteur de probability selon tableau. 

La duree de vie doit se corriger par le facteur de temperature si celle-ci depasse 120°C. 
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6. Securite sous charge statique 

Le coefficient de securite sous charge statique est defini par le rapport entre la capacite de 
charge statique Co et la charge equivalente statique F P0 : 

s„=^. (15.4.2) 

^PO 

Afin de garantir une securite suffisante, le coefficient de securite ne devrait pas etre inferieur 
a So = 4. 

15.4.3 COMPORTEMENT SOUS CHARGE ET LUBRIFICATION 

Le comportement d'un guidage depend directement de sa rigidite et de la deformation des 
parties annexes. La figure 15.14 reproduit le comportement des chariots MRA 35 et MRC 35 
pour les trois classes de precontrainte. Pour ces deux chariots, les capacites de charge de base 
valent: C=52 000N et C 0 = 93 400 N. 




Figure 15.14 Caracteristique de la deformation du chariot MRA 35 pour les 3 classes de precontrainte 
classe VI : precontrainte = 1560 N, classe V2 : precontrainte = 4160 N, 
classe V3 : precontrainte = 6760 N 

La lubrification des rails et des chariots protege ces composants de la corrosion et de l’usure. 
Le chariot est equipe d’un graisseur en standard. La lubrification doit etre effectuee en 
fonction de futilisation mais au mo ins apres 1000 heures ou trois mois de service. La graisse 
recommandee est la nuance KP2K selon DIN 51825 ou de l'huile ISO VG32 a VG100. 

Les valeurs cinematiques admissibles sont : 

- vitesses jusqu’a 3 m/s; 

- accelerations jusqu’a 50 m/s 2 . 

15.5 VIS A ROULEMENT 

Remplacer le frottement de glissement par le frottement de roulement dans l’ensemble vis 

- ecrou, telle est l’idee simple des concepteurs de vis a roulement. Les mecanismes classiques 
a vis et ecrou a surfaces profilees se composent habituellement d’un ecrou en bronze glissant 
sur une vis a profil trapezoidal. Dans les vis a roulement, des elements roulants, billes ou 
rouleaux, sont intercales entre l’ecrou et la vis. La transfonnation d’un mouvement rotatif en 
mouvement lineaire et vice versa n’est possible que si les pertes restent dans de faibles limites. 
La vis a billes est un arbre filete dont le filetage est le chemin de roulement. L’ecrou comporte 
un filetage interieur identique et la liaison entre l’arbre et l’ecrou est assuree par des billes qui 
circulent dans ces deux chemins de roulement. Les avantages principaux des vis a roulement 
sont : 
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- douceur de mouvement, sans a-coups, rendement mecanique jusqu'a 90%, 

- excellente fidelite et grande fiabilite, suppression du jeu par precontrainte, 

- duree de vie previsible, 

- faible usure, done conservation des proprietes pendant toute la duree de vie. 

15.5.1 DESCRIPTION DES VIS A ROULEMENT 

Le principe de base des vis a roulement autorise une quantite de variantes constructives. 
Cette description comprend les types les plus courants. 

15.5.1.1 VIS A BILLES A TRANSFERT EXTERNE 

Dans la vis a billes a transfert externe, les billes sont recyclees dans un tube exterieur a 
l’ecrou. Le tube de recirculation enjambe plusieurs tours de billes porteuses. Cette conception 
est simple rnais conduit a un diametre d’ecrou important. Dans tout systeme de transfert, le 
point critique se situe aux endroits ou les billes quittent les chemins de roulement. La sortie et 
l’entree des billes dans le tube s'effectuent tangentiellement aux chemins de roulement. La 
vitesse des billes peut devenir elevee si la resistance au roulement reste extremement faible 
aux points critiques. L'angle de contact ideal entre les billes et les deux chemins de roulement 
est de 45°. Si cet angle est depasse, les billes n’assurent plus leur fonction portante. II en 
resulte une augmentation de l'usure et une diminution de la duree de vie. Dans le systeme a 
tube externe, les gorges sont presque semi-circulaires, si bien que ce danger n’existe pas. 
L'ecrou est associe a une vis a fdet roule tres economique. Ce systeme a acquis une position 
preponderante sur le marche. 




Figure 15.15 Vis a roulement : a transfert externe, a transfert interne, a rouleaux satellites, 

a recirculation de rouleaux 

15.5.1.2 VIS A BILLES A TRANSFERT INTERNE 

Dans la vis a billes a transfert interne, les billes sont recyclees dans un pion par-dessus le 
soinmet des fdets de la vis a chaque tour de billes porteuses. Ce principe conduit a une con- 
ception plus compacte, mais moins economique. Le fdetage, le diametre exterieur et les faces 
de l’ecrou sont rectifies. Le nombre de pions de recirculation depend de la capacite de charge 
recherchee. Ils sont repartis sur la peripherie de l’ecrou. Le filetage des vis de haute precision 
est rectifie; il est roule pour celui des vis de precision moyenne. 

Dans une autre version de vis a billes a transfert interne, les billes decrivent un trajet helico’i- 
dal dans l’ecrou, d’une extremite a l’autre de celui-ci. Elies reviennent a leur point de depart au 
moyen d’un passage de section circulaire situe a la peripherie de l'ecrou. 
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15.5.1.3 VIS A ROULEAUX SATELLITES 

Dans les vis a billes, la charge se transmet entre l'ecrou et la vis par l'ensemble des billes 
actives. Le diametre des billes represente generalement 60 a 70% du pas. La capacite de 
charge de ce systeme depend directement de la pression ponctuelle, fonction du diametre des 
billes et du nombre de points de contact. Pour augmenter la capacite d’une vis a roulement, il 
faut remplacer le contact ponctuel par un contact lineique. 

La vis a rouleaux satellites se compose d’un arbre filete, d’un ecrou avec filetage interieur et 
d’un certain nombre de rouleaux filetes. Les rouleaux sont loges entre la vis et l’ecrou, etablis- 
sant un contact entre les divers filets. En mouvement de rotation, les rouleaux effectuent un 
cheminement planetaire autour de la vis. Les rouleaux presentent a leurs extremites une den- 
ture et un embout cylindrique. Les rouleaux conservent leur position dans l’ecrou en raison de 
cet engrenage. Ils sont maintenus pendant leur rotation, parallelement a l'axe de la vis. Les 
rouleaux satellites presentent toujours un filet unique. La vis et l’ecrou, par contre, ont un 
meme nombre de filets, generalement 4, 5, 6 ou 8. L'avance est le produit du pas des rouleaux 
satellites par le nombre de filets. II est recommande de ne pas soumettre les vis a rouleaux a 
des regimes de fonctionnement alternatifs de frequence trop elevee sans precaution. 

15.5.1.4 VIS A RECIRCULATION DE ROULEAUX 

Les vis a recirculation de rouleaux utilisent des rouleaux a gorge. Le rouleau roule sur le 
filetage de l’ecrou et se deplace axialement par rapport a l’ecrou. Au terme de chaque rotation 
d'un rouleau autour de la vis, il doit etre ramene dans sa position axiale initiale. Le mouve- 
ment axial des rouleaux est commande par des cames fixees dans l’ecrou. Pour liberer les 
rouleaux de leur charge au moment ou ils parviennent aux cames, ce qui est indispensable 
pour le recyclage, l’ecrou comporte un evidement. En abordant cet evidement, les rouleaux 
accomplissent un mouvement radial qui interrompt le contact entre leurs gorges et les filets de 
la vis. Ils peuvent alors executer leur deplacement axial. Une cage guide constamment les 
rouleaux et les maintient en position correcte, que ce soit en exploitation ou lors d'un demon- 
tage separant la vis de l'ecrou. 

Le nombre d’entrees est toujours identique pour la vis et l’ecrou. Le pas correspond a l'ecar- 
tement entre les gorges des rouleaux. Le nombre de filets choisis est habituellement 2 ou 3. 
Ce type permet d’atteindre une capacite de charge elevee pour une avance faible. Toutefois, 
une faible avance influe legerement sur le rendement. L'utilisation de ces vis sous charge 
alternee a frequence elevee peut provoquer un matage des cames prejudiciable a la longevite 
de l’ensemble. 

15.5.1.5 FLASQUES DE MONTAGE ET PALIERS 

Le montage des ecrous cylindriques s'effectue directement dans un alesage cylindrique ou 
les ecrous peuvent etre livres equipes de flasques de montage carres ou cylindriques. Comine 
les vis doivent etre centrees dans un ou deux paliers, les fabricants de vis a roulement offrent 
egalement des boites de palier et des flasques de montage. Les boites de palier sont construi- 
tes a partir de deux roulements a contact oblique a 40° de la serie 72. Des joints d’etancheite a 
levre s'opposent a la penetration de corps Grangers et evitent les pertes de lubrifiant. Il est 
possible d’eliminer completement le jeu axial dans le palier, de precharger legerement les 
roulements tout en conservant un couple a vide minimum. SKF offre aussi des roulements a 
billes de precision completant les mecanismes a vis. Ces roulements sont fabriques avec un 
angle de contact de 60° et possedent un grand nombre de billes. Ils peuvent etre livres par jeu 
de 2, 3 ou 4 pieces, preregies afin de repartir la charge sur chaque roulement. 
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15.5.2 CHOIX ET CONTROLES DES VIS A ROULEMENT 

Les vis a roulement sont concucs pour supporter uniquement des charges axiales, done 
toute composante radiale doit etre evitee. Les charges radiales doivent se transmettre par des 
guidages lineaires. Si les conditions severes d’alignement au montage ne peuvent pas etre 
assurees, il faut soit choisir une vis de diametre plus grand, soit rnonter l’ecrou sur pivots ou 
cardan, la vis sur roulement a rotule. 



15.5.2.1 CRITERES POUR LE CHOIX D’UNE VIS A ROULEMENT 

Le choix d’une vis a roulement s'effectue a partir de plusieurs criteres dont les principaux 
sont enumeres ici. 

1. Type de mouvement : tres lent avec vitesse lineaire <10 mm/s, tres rapide avec vitesse 
lineaire > 300 mm/s, position de la charge a deplacer : est ou n’est pas mesuree par la vis. 

2. Charge appliquee sur la vis : a l’arret, en mouvement sous charge constante, en mouve- 
ment sous charge variable, en mouvement de va et vient. 

3. Frequence de rotation : valeurs tninimale et maxitnale, inversion du sens de la charge, 
vibrations. 

4. Service et duree de vie : notnbre de courses par heure, d’heures de service par jour, de jour 
par annee et notnbre probable d’annees d'utilisation, relation (15.5.1). 

5. Montage et entretien : type de machine, qualite de l’execution des pieces annexes avec 
possibility d'atteindre la precision exigee, entretien pendant toute la duree de vie. 

6. Cout total : prix de revient de la vis a roulement, des flasques et supports de vis et ecrou, 
usinage des parties annexes, reglage et montage. 

15.5.2.2 NOMBRE DE TOURS EXIGE 

Sous une charge exterieure egale a la charge dynamique de base, la vis choisie aura une 
duree de vie Lio de un million de revolutions, 90% des vis a roulement atteignant ou 
depassant cette valeur nominale. Le notnbre de revolutions a prevoir dans le calcul est egal au 
produit suivant : 

r course nb. courses heure jour , 

U = annees. (15.5.1) 

pas heure jour annee 

Ce notnbre de tours total s’exprime le plus souvent en millions de tours. 



15.5.2.3 CHARGE EQUIVALENTE SUR LA VIS 



Le mecanisme a vis a roulement cotnmande le plus souvent des pieces en mouvement de 
va et vient. Les efforts exterieurs et les effets de masse modifient a chaque instant la charge 
axiale dans la vis. Pour pouvoir calculer la charge dynamique equivalente, il faut determiner 
la force moyenne constante de calcul ayant la tneine influence sur la duree de vie de la vis que 
la charge variable reelle. En supposant un contact ponctuel entre la vis, les billes et l’ecrou, la 
force axiale de calcul F ca \ se trouve par l’expression usuelle des roulements. 



F , =3 

cal i 



\ p\l\ +F 2 3 / 2 +...+F n 3 / n 

/j +/ 2 +...+/„ 



(15.5.2) 



avec : F, 

h 



force constante appliquee sur la distance /,, 

distance sur laquelle la force axiale peut etre supposee constante. 
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La duree de vie de la vis ne depend pas seulement de l’intensite de la force axiale mais aussi 
du type de charge et du type de cycle. Pour les vis Transrol de la maison SKF, les facteurs de 
correction sont donnes par les valeurs proposees ci-apres. 

Type de charge 

Bonne coaxialite de la charge et de l'axe de la vis. 

Alignement precis de l’ecrou avec les paliers de la vis : f a = 1,0 

Coaxialite incertaine de la charge et de la vis : f a = 1,05 a 1,10 

Defauts caracterises de coaxialite. 

La vis contribue au guidage de la charge : f a = 1,1 a 1,5 

Type de cycle 

Vitesse constante ou variant progressivement : /■ = 1,0 

Acceleration, inversion rapides, vibrations, mouvements oscillants 
a haute frequence : f, = 1,05 a 1,2 

Chocs caracterises, occasionnels a repetition : f Y = 1,1 a 1,5 

Conditions de lubrification 

Lubrifiant propre, appoints reguliers : f g = 1.0 

Lubrifiant usage, appoints insuffisants : f g = 0,85 a 0,5 

Lubrifiant pollue, presence de particules abrasives : f g = 0,5 a 0,32. 

La force axiale corrigee ou force equivalente vaut le produit : 

^P=^car/a’/v (15-5.3) 

Finalement, la duree de vie en millions de tour se trouve par la relation usuelle des roule- 
ments, C etant la capacite de charge dynamique de base donnee dans les catalogues : 

Ao=/ g (^) 3 '10 6 tours. (15.5.4) 

r p 

Ce nombre de tours doit etre superieur au nombre de tours exige sous (15.5.1), done : 

L\q> L r ev (15.5.5) 

15.5.2.4 FREQUENCE DE ROTATION LIMITE 

La frequence de rotation limite ne devrait pas depasser 80% de la vitesse critique de 
fensemble. Cette vitesse critique depend de la longueur et du diametre de la vis ainsi que de la 
position et forme des paliers. La longueur et le diametre sont imposes par la place disponible, 
la disposition des paliers jouant un role de premier plan. Dans certains cas, il faut modifier le 
pas de la vis pour maintenir la frequence de rotation hors du domaine critique. La frequence 
de rotation limite, exprimee en tours par seconde, peut se calculer au moyen de la formule 
pratique suivante : 

n lim =6 (15.5.6) 

^pr 

avec : do le diametre a fond de filet de la vis, exprime en mm, 

/ pr la distance entre les appuis de paliers supportant la vis, exprimee en mm, 

f\i m le facteur caracterisant le type de montage et le type de palier (figure 15.16); 

type de palier : appui simple, appui a encastrement (2 rangees de billes). 

Si la frequence de rotation est depassee, il faut augmenter le diametre de la vis ou ameliorer 
les conditions d’appui de l’arbre. 
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15.5.2.5 CONTROLE DU FLAMBEMENT 



Pratiquement, tous les mecanismes a vis a roulement doivent supporter en un ou plusieurs 
points de la course un effort de compression. II convient de verifier la vis au flambement 
comine dans une poutre. Le diametre a fond de filet do de la vis adoptee doit etre superieur a 
la valeur limite donnee par la formule suivante : 



d 0 >4 



3-64 F a -ll 
*E-f cx 



(15.5.7) 



Dans cette relation, / cr est la longueur de calcul de la partie sollicitee en compression et E est 
le module d’elasticite. Si cette expression n’est pas satisfaite, il faut augmenter le diametre de 
la vis. La formule contient un facteur de securite de 3. 




Figure 15.16 Influence de la position des appuis sur la vitesse critique et le flambement 
Dimensions generates Precontrainte entre la vis et l'ecrou 

15.5.2.6 CHARGE STATIQUE SUR LE MECANISME 

La charge statique de base Co est definie par la charge constante et centree pour laquelle la 
deformation permanente totale de l'un des chemins de roulement et de felement roulant le 
plus charge atteint 0,0001 du diametre de cet element. II est egalement possible de definir le 
coefficient de securite en charge statique cotnine le rapport de la charge statique de base a la 
force statique equivalente F P0 . 

(15.5.8) 

O>o 

Le coefficient de securite sera choisi en fonction du type de charge et de l’incertitude dans 
l’adoption de la valeur exacte. 

15.5.3 GEOMETRIE ET COMPORTEMENT 

Les catalogues des fabricants donnent les dimensions exterieures de la vis et de l’ecrou, la 
valeur du pas et le notnbre de circuits de billes. 

15.5.3.1 DIMENSIONS DE LA VIS 

Les dimensions principales de la vis sont les suivantes : 

- diametre nominal de la vis : d n , 

- diametre exterieur de la vis : d\ champ de tolerance selon la qualite, 

- diametre interieur de la vis : do champ de tolerance selon la qualite, 
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- pas : P champ de tolerance selon la qualite, 

- sens du fdetage : a droite par defaut, exceptionnellement a gauche, 

- mode de fabrication : roule a froid, trempe, paracheve par microbillage, 

ou rectifie, 

- nombre de tours des elements roulants, 

- nombre de circuits de billes. 

L'angle du fdet de la vis, defini a partir du pas et du diametre nominal de la vis, se trouve par 
la relation valable pour tous les mecanismes a vis, soit : 

P 

tany = . (15.6.1) 

n-d n 

Exemple : Vis SKF Transrol SFC, diametre nominal 25 mm, pas 25 mm, angle du filet : 

y= arc tan(25 mm/p.25 mm) = 17,66°. 

L'angle du filet influe moins sur le rendement de la vis a roulement car le coefficient de 
frottement equivalent se situe entre 0,006 et 0,0016 pour les conceptions usuelles. 

15.5.3.2 PRECONTRAINTE ENTRE LA VIS ET L’ECROU 

Dans les vis a billes avec filetage roule de precision moyenne, chaque ecrou est apparie 
avec sa vis afin d’assurer un jeu axial minimum et d’ameliorer la precision de positionnement. 
Le jeu axial est de 0,1 nun au maximum et le rattrapage du jeu s'effectue par rondelles elasti- 
ques entre deux ecrous. La distance entre les deux ecrous peut etre ajustee. La disposition des 
trous de fixation sur les flasques permet un reglage par pas de 1/30 du pas de la vis. Cette 
gamine de vis est normalement concue pour des applications avec vis tournante. La frequence 
de rotation est limitee par le produit de cette frequence n en t/s par le diametre nominal d n en 
mm; ce produit n d n < 1000 et n ne devrait pas depasser 100 tours par seconde. 

Dans les mecanismes a vis a roulement de precision, avec vis rectifiee ou roulee, la rigidite et 
la precision peuvent s'ameliorer par une precharge. Avec un seul ecrou non precharge, le jeu 
axial est compris entre 0,02 et 0,05 mm selon l’execution. Pour eliminer les jeux et augmenter 
la rigidite du mecanisme, la precharge peut se realiser par l'une des methodes suivantes. 

1 . Conception avec deux ecrous et une cale de precharge. 

Le reglage de la precharge s'obtient par la rectification de l’epaisseur de la cale interposee 
entre les deux ecrous. Cette operation est effectuee en usine avant la livraison. II faut 
exercer le meme effort sur les deux ecrous que celui applique lors du reglage en usine. La 
precharge peut s'effectuer en extension ou en compression. Dans ce dernier cas, la pre- 
charge se realise le plus souvent par un bouchon filete venant presser fun des ecrous cy- 
lindriques. Le couple de serrage du bouchon implique la force axiale produite. Apres 
montage, il faut verifier la conformite du couple de precharge avec les specifications du 
fabricant. La figure 15.16 montre les diverses possibilites de precharge. 

2. Conception avec un ecrou a precharge interne. 

La precharge s'obtient dans un ecrou filete avec un decalage A P entre deux groupes de 
circuits a billes. Le reglage de la precharge est effectue en usine avant la livraison. 

15.5.3.3 RENDEMENT DU MECANISME 

Le rendement du mecanisme est a calculer pour la transformation d'un mouvement de 
rotation en un mouvement de translation rectiligne ainsi que dans le sens inverse. Les 
systemes a billes possedent un rendement superieur a celui des systemes a rouleaux car les 
pertes n’ existent qu'au niveau des surfaces de roulement. 
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Rendement direct : transformation d’un couple en une force axiale. 

L'application de la relation generale du rendement mecanique valable pour les vis et 
ecrous a frottement selon la loi de Coulomb est aussi applicable aux vis a roulement. Le 
rendement direct, en charge moyenne, s'exprime par le rapport usuel : 

tany 



Mecanisme vis - ecrou : 



hmec = 



(15.6.2) 



tan(y + p e ) 

avec : p e angle de frottement equivalent. Les valeurs usuelles du coefficient sont : 
vis a billes de precision p e = 0,006, 

vis a billes de precision moyenne p e = 0,075, 

vis a rouleaux satellites p e = 0,009 a 0,016 selon les versions. 

Rendement indirect : transfonnation d'une force axiale en couple 
Dans ce cas, le rendement mecanique se trouve par la relation : 

tan(y - p ) 



Mecanisme vis - ecrou : 



Imecl 



tany 



(15.6.3) 



Si la reversibilite est un handicap dans la conception, il est necessaire de prevoir un organe de 
securite intermediate coinme un firein. 

15.5.3.4 COUPLE ET PUISSANCE A PRODUIRE 



Les grandeurs mecaniques dependent directement des efforts appliques, du rendement et 
du sens de la transformation de mouvement. 



Transfonnation 
Force axiale : 



Couple : 



Puissance 



avec : F a 
P 
n 

p . 

1 mec 

M 



Rotation — > translation 
F a 



M- 



P ■ =■ 

mec 



_E^P[m] 

’ hmec 

_ F a P\v±n 

4 I! IOC 

force axiale en newtons, 

pas de la vis en metre, 

frequence de rotation en tours par seconde, 

puissance mecanique en watts, 

couple en m-N. 



Translation — > Rotation 

„ 2n-M 
F = . 

^[ m ]-hmecl 



M 

2n ■ n-M 

hmecl 



P . = 

mec 



(15.6.4) 
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ACCOUPLEMENTS ET JOINTS D'ARBRE 



Les accouplements et les joints d’arbre ont pour objet de relier deux arbres et de transmet- 
tre un couple de torsion a la frequence de rotation imposee par l’arbre menant. La plupart de 
ces elements sont fabriques en grande serie par des maisons specialises suivant les nonnes en 
vigueur, soit pour les cotes de raccordement, soit pour l'accouplement complet. Le choix cor- 
rect de l'accouplement est dicte par la geometrie des axes, les erreurs de centrage et d’aligne- 
ment, la duree de vie exigee, les facilites de montage, de demontage et d’entretien, le prix de 
revient, l’amortissement desire, etc.. Le couple maximal a transmettre par un accouplement 
s’exprime a partir de la puissance motrice, de la frequence de rotation et du facteur de service. 
Le couple maximal se calcule par fexpression : 

^tmax fs ' ^tnorrp 

avec : M tnom = P nom /(0 nom le couple nominal, 

f s facteur de service tenant coinpte des irregularites dans la transmission, 

M t max couple maximal permettant de trouver la taille de l’accouplement. 

Le facteur de service differe tres souvent d'un fabricant a l’autre. Les accouplements peuvent 
se subdiviser en deux categories : accouplements rigides et accouplements souples. Les crite- 
res du choix sont principalement : 

1. Facilite d’implantation et de demontage : si possible sans deplacement axial des arbres. 

2. Aucune piece dangereuse en protuberance lorsque l’accouplement ou le joint est en mou- 
vement de rotation. 

3. Masse minimale des pieces constituant l’ensemble a fin d’eviter des solicitations supple - 
mentaires dans les arbres et sur les appuis. 

4. Moment d’inertie de masse le plus faible possible. 

5. Balourds reduits au minimum surtout pour les accouplements prevus pour les grandes fre- 
quences de rotation. Dans ce dernier cas, l’accouplement monte sur les arbres doit etre 
equilibre dynamiquement. 

6. Prix de revient acceptable en fonction de la qualite des machines reliees par l'accouple- 
ment ou le joint d’arbre. 



16.1 ACCOUPLEMENTS RIGIDES 

Les accouplements rigides transmettent le couple de torsion entre les arbres menant et 
menes par l’intermediaire de pieces ajustees, par emboitement de surfaces cylindriques ou par 
frottement de pieces serrees l'une contre l'autre. Us exigent un excellent centrage des axes afin 
de ne transmettre qu'un couple de torsion pur. Dans les grandes turbomachines, les accouple- 
ments sont toujours places aux points a moments nuls de flexion. 

16.1.1 ACCOUPLEMENTS A PLATEAUX AVEC BOULONS AJUSTES 

Les plateaux viennent directement de forge ou sont rapportes sur les arbres et fixes par 
clavette, par alesage tronconique, par frettage, par soudure circulaire, etc.. Le centrage se rea- 
lise par emboitement, la partie male se trouvant habituellement sur le plateau moteur. Le pla- 
teau mene est equipe parfois de trous filetes pour les vis de deboitage. 
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Figure 16.1 Accouplement a plateaux pour turbomachines, selon norme DIN 116 

16.1.2 ACCOUPLEMENTS A FROTTEMENT PAR PLATEAUX 



Dans ce type d’accouplement, la transmission du couple s'effectue seulement par le frot- 
tement des plateaux serres l'un contre l'autre. Le couple transmissible doit rester inferieur au 
couple de glissement entre surfaces serrees. 



16.1.3 COUPLE TRANSMISSIBLE PAR L 'ACCOUPLEMENT 



Le couple de torsion transmissible par l'accouplement comprend deux effets : le frotte- 
rnent entre les plateaux et le cisaillement des boulons ajustes. La pression entre les plateaux, 
supposee repartie uniformement, se calcule par : 



F. 



P = 



serrage 



A 



plateaux 



zF * 
nidi -dl) I A 



' — P ddm ’ 



(16.1.1) 



avec : z 



F a 
d ^ 



notnbre de vis de serrage, 
force axiale au serrage des vis, 

diametres exterieur et interieur de la surface circulaire de contact. 



Le couple de torsion transmissible seulement par frottement, peut se trouver en intro- 
duisant les notions fondamentales entrevues au chapitre 1 et les particularites du calcul des vis 
de serrage : 

M _ d m Po ^esiduelle _ ( d e + <) ' ~ F z) (1612) 

141 2 S a a A 4 a A 5 gl 

avec : d m = 72 (d e + t/,) diametre tnoyen de serrage, 

go coefficient de frottement d’adherence entre les surfaces, 

5 g i securite au glissement, 
oa facteur de serrage du systeme a vis, 

F z perte de serrage engendree par le tassement des surfaces. 

Le couple de torsion transmissible par le cisaillement des boulons ajustes peut se calculer en 
supposant une contrainte de cisaillement admissible repartie uniformement dans la section : 



M - —-zF _ d v ■ z ■ k d a •'t adm 



t,T 



c,adm 



8 



(16.1.3) 



avec : d w diametre de serrage des vis, 

d a diametre de la section de cisaillement 
f’c.adm force de cisaillement admissible, 
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t adm contrainte de cisaillement admissible dans la section des boulons. 

Le couple total transmissible est la sotnme de ces deux couples. Tres souvent, seul le couple 
engendre par le frottement entre les plateaux est introduit dans le controle et le cisaillement 
dans les boulons sert seulement a ameliorer la fiabilite de rentrainement. 

^t, transmissible — — ^tmax- (16.1 .4) 



16.2 TAILLE DES ACCOUPLEMENTS DEFORMABLES 

Les accouplements souples comprennent de nombreuses families d’elements de transmis- 
sion, chaque fabricant offrant plusieurs modeles dans les catalogues. Les accouplements de- 
formables sont introduits entre des arbres dont l'alignement n’est pas parfait, ce qui est prati- 
quement toujours le cas, ou pour eviter la transmission des a-coups entre la partie motrice et 
la machine tnenee. La recherche de la faille de l'accouplement depend non seulement du cou- 
ple nominal et du facteur de service, tnais aussi du comportement total de l’entrainement. 




Figure 16.2 Erreur de positionnement des arbres dans les accouplements elastiques 

16.2.1 ERREURS DANS LE POSITIONNEMENT DES ARBRES 

Les arbres de la partie motrice et de la partie menee ne sont jamais parfaitement alignes et 
les erreurs de positionnement sont la resultante d’erreurs partielles comprenant : 

1 .Erreur axiale : ce defaut est presque toujours present dans tous les accouplements, 
engendre par la dilatation thermique et le positionnement des arbres. II provoque une force 
axiale F x calculable par : 



F x = k x -x, (16.2.1) 

avec : k x raideur axiale de l’ensemble, 

x defaut axial. 

2. Erreur transversale : les arbres menant et mene sont excentres de la distance e. Pour 
eliminer ce defaut, il faut produire une force radiale F e calculable par : 

F e = k e - e, (16.2.2) 

avec : k e raideur radiale de l’ensemble, 

e defaut transversal. 

3. Erreur angu Zaire : les arbres menant et mene se coupent et forment un angle a . Pour eli- 
miner ce defaut d’alignement, il faut produire un couple M a calculable par : 

M a = k a • a, (16.2.3) 

avec : k a raideur angulaire de fensemble, 
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a defaut angulaire. 

4. Effet des erreurs sur I'accouplement : les trois forces et couple provoquent des sollicitations 
supplementaires sur la transmission, soit dans I'accouplement lui-meme, soit dans les ap- 
puis des arbres. Les raideurs dynamiques, definies en charge variable, sont superieures aux 
raideurs statiques donnees sous deformation constante; elles sont indicees par dyn. 

16.2.2 COUPLES DANS LA TRANSMISSION 

Les accouplements deformables reprennent les sollicitations en torsion de differentes 
manieres. Le tableau 16.1 represente schematiquement les types fondamentaux des couples : 
constant, periodiques ou non periodiques. La definition des couples, existant pour la machine 
motrice (indice m) et pour la partie entrainee (indice e), comprend : 

- couples nominaux : M nm = / 3 niT1 /o> ni11 et M ne = P ne /c o ne , 

- couples de pointe : M sm et M se , 

- amplitude de la i - erne hannonique du couple : M wmi et M wei . 

- frequence de la i - erne hannonique : f v 

Les effets de masse sont caracterises par les moments d’inertie de masse des deux parties 
constituant l’entrainement : 

- moment d’inertie de la partie motrice : 7 m , 

- moment d’inertie de la partie entrainee : 7 e , 

- rapport des moments d’inertie : m = 7 m /7 e . 

16.2.3 METHODES DE RECHERCHE DE LA TAILLE 

La recherche de la faille ou du comportement de I’accouplement elastique peut s'effectuer 
selon trois methodes plus ou moins evoluees : 

1 . Recherche elementaire au rnoyen des renseignements donnes dans les divers catalogues des 
fournisseurs. A partir du couple nominal, le couple maximal se trouve en multipliant cette 
valeur par des facteurs tenant cornpte de la machine motrice et de la machine receptrice, du 
type de cycle, du facteur de service, etc.. 

2. Recherche de la faille et du couple maximal en supposant un comportement lineaire de l’ac- 
couplement. Le systeme est alors compose de deux masses en rotation reliees par un ressort 
et un amortisseur. 

3. Recherche de la faille et du couple maximal en introduisant le comportement de tous les 
composants : moteur, recepteur, accouplement. Le comportement de l’ensemble est etudie 
par simulation ou numeriquement en tenant cornpte de failure des couples et de la non 
linearite de I’accouplement. 

La caracteristique d’amortissement \\i se definit par le rapport de l’energie d’amortissement 
pendant un cycle complet de charge et de decharge a l’energie elastique de deformation des 
elements amortisseurs : 

W 

y = — , (16.2.4) 

K 

avec : W am energie aneantie dans les amortisseurs, 

energie de la deformation elastique lineaire. 
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Tableau 16.1 

Facteurs de correction et relations de calcul (DIN 740 Teil 2) 



A. Facteurs de correction 

Facteur de demarrage f% 

II depend du nombre de demarrages Z par heure 
Z = < 120 120 < Z < 240 Z > 240 



o 
\ — 1 

II 

tr 1 


1,3 


a demander au 


f abricant 


Facteur de temperature f 


: temperatures normales 


de 10°C a 30°C. 


Valable pour les 
De la temperature 
Temperatures 


elements en caoutchouc, il depend de la composition 
en service. 

Composition du caoutchouc 


En service 


naturel 


polyurethane 


perbunan 


-20 °C a +30 °C 


1,0 


1,0 


1,0 


>30 °C a +40 °C 


\ — 1 
\ — 1 


1,2 


O 
\ — 1 


>40 °C a +60 °C 


"tr 
\ — i 


1,4 


1,0 


>60 °C a +80 °C 


\ — 1 


CO 
\ — 1 


CN 
\ — 1 



Facteur de frequence pour couples dynamiques ff 

II depend de la frequence de la composante alternee du couple. II tiend 
Compte indirectement de 1 ' echauf fement des parties deformables. 

- frequence f 10 ff = 1,0 

- frequence f > 10 ff = 0,1 f 

Facteur de la frequence de rotation f n 

II depend de la frequence de rotation de la transmission. 

Facteur d'a-coups : il vaut en moyenne f s = 1,8 



B. Relations de calcul 

Relation 

1 . Couple statique 



K = Km °U M a = M ne 



2. Couple harmonique pulsant 
et couple periodique 

M WI = M mi [1/(1 +m)] V fl 
Ou 

Ki = Ki [m/(m+ 1)] V fl 

3. Couple non periodique 

avec passage par la resonance 

M s = M mi [l/(l+m)] V T + M e 

4 . Couple non periodique avec a-coups 



Allure de la sollicitation 
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La frequence propre en torsion du systeme mecanique compose des deux masses et du ressort 
se trouve par la relation vue precedemment au chapitre 10 : 




2n 



[— 


r i o 


l^tdyn 


1 — 



(16.2.5) 



Le facteur d’amplification du couple peut s'exprimer en fonction de la frequence propre et de 
la frequence de la i - erne harmonique, de la caracteristique d’amortissement \| /, par : 



V fl = 



l + \j/ 2 / 47t 2 



(i-y//d 2 +v 2 /4it ! 



(16.2.6) 



et le facteur d’amplification a la resonance, pour f =f pr , par : 



|l + \)/ 2 / 471 2 
\ \|/ 2 / 471 2 



2n 
¥ ’ 



(16.2.7) 



Ces divers facteurs interviennent dans le calcul du couple de reference. La faille definitive de 
l’accouplement va dependre de tous les facteurs de correction donnes dans le tableau 16.1 
sous A. De plus, le couple d’essai sur l’accouplement ne doit pas provoquer de deformations 
permanentes dans cet element et le couple nominal doit etre au minimum egal au couple 
nominal de la partie entrainee. 



16.2.4 PRINCIPE DE LA METHODE EVOLUEE 

On entend par methode evoluee une methode dans laquelle le modele de la transmission, 
constitue par les parties menante et menee, par l'accouplement elastique, est mis sous forme 
d’equations differentielles, generalement non lineaires, et resolu au moyen d'une simulation 
analogique ou d’un logiciel numerique. Cette methode doit intervenir lorsque : 

- la transmission ne se laisse pas reduire en un systeme simple a deux masses et un ressort + 
amortisseur; 

- les caracteristiques de l'accouplement ne peuvent pas se lineariser dans le domaine probable 
des sollicitations; 

- failure des a-coups ne se laisse pas simuler par un signal echelon; 

- la transmission comprend du jeu non negligeable; 

- l’augmentation du couple, par rapport au couple nominal, est a trouver pour les divers pas- 
sages en resonance; 

- la temperature finale des elements deformables est fonction d’une charge non hannonique; 

- la connaissance des valeurs en regime transitoire est une exigence imperative dans le cahier 
des charges. 

La methode evoluee peut comprendre la simulation de toutes les sollicitations sur les arbres et 
dans l'accouplement en tenant compte de revolution dans le temps des couples sur les parties 
motrice et menee, dans le domaine des frequences de rotation de la transmission. La recherche 
des phenomenes vibratoires impose l’integration d’equations differentielles non lineaires. Ces 
controles etendus sont reserves aux installations a haute qualite technique et exigences 
economiques elevees. Ils s’introduisent seulement dans des conditions particulieres de com- 
portement. De plus, ils imposent une collaboration intense entre les divers fabricants ou 
foumisseurs des machines et de l'accouplement afin de connaitre parfaitement toutes les ca- 
racteristiques des composants. 
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16.3 DESCRIPTION DES ACCOUPLEMENTS DEFORMABLES 

Cette description contient une collection tres limitee des diverses categories d'accouple- 
ments elastiques existant dans le commerce. Les accouplements sont livres soit pre aleses, soit 
au diametre definitif avec rainure de clavette si necessaire. 

16.3.1 ACCOUPLEMENTS A ELEMENTS METALLIQUES 

Les elements metalliques permettent de transmettre des couples importants sous un vo- 
lume restreint tout en conservant une bonne rigidite. 

1 . Joint de dilatation 

Le joint de dilatation permet de compenser seulement les erreurs axiales sur les arbres 
accouples. II se compose de deux manchons, equipes de deux ou trois crabots, cales sur les 
arbres et d'une bague intermediaire de centrage chassee dans l’un des manchons. Le couple 
transmissible est limite par la pression sur les faces actives en contact. 





Figure 16.3 Joints de dilatation Joint Oldham avec position des languettes de guidage 

2. Joint Oldham 

Ce joint autorise un faible deplacement relatif radial des arbres. II se compose de deux 
manchons rainures fixes sur les arbres et d’un plateau intermediaire muni d'une languette sur 
chaque face. Les faces actives des languettes fonnent un angle droit entre elles. Le joint est 
homocinetique car en chaque position, le rapport des vitesses angulaires des arbres rnoteur et 
mene reste constant. 

Les centres des arbres etant designes par 0\ et Cf, le point C se deplace sur une circonference 
de diametre O 1 O 2 . Les angles a et p sont relies par la relation : [3 = a + rc/2 . La derivee de ces 
deux positions angulaires par rapport au temps donne : 

dB da , 

— = — c est-a-dire co,=co,. 
dt dt 21 

Le controle de la pression, supposee repartie lineairement sur les faces actives des languettes, 
est complete par la verification des sollicitations entre les arbres et leurs moyeux. 

3. Accouplement avec ressorts elastiques 

La presence d’elements elastiques en metal, places a l’interieur de l’accouplement, permet 
de transmettre aisement des couples tres importants. Ces ressorts peuvent travailler en flexion, 
en torsion, en compression, suivant la forme adoptee. 

Le premier accouplement se compose en principe de deux plateaux maintenus fun par rapport 
a l'autre en position axiale par une articulation spherique, trois tourillons fixes dans chacun 
des plateaux comprimant des ressorts helico'idaux, figure 16.4 a gauche (Accouplement ELSI- 
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HYDROSTAR muni de cones). L'execution representee sur la figure est reservee aux entrai- 
nements sur bateaux. 

L'accouplement represente sur la figure 16.4 a droite, entierement metallique, utilise un ruban 
metallique travaillant principalement en flexion. La fonne particuliere du ruban, en plusieurs 
troncons, et des guidages dans les flasques reduit le bras de levier en fonction de la charge et 
perrnet ainsi d’augmenter la rigidite. Les ressorts sont maintenus en position par un manchon 
de protection. 




Figure 16.4 Accouplements a ressort helicoi'dal comprime et ressort a lame en lacet 
4. Accouplement a denture 

Les accouplements a dents compensent les deviations angulaires et les desalignements 
d'axes. Ils autorisent la dilatation longitudinale des arbres, n’engendrent aucune poussee axiale 
susceptible de surcharger les paliers, conviennent pour les deux sens de rotation, sont prevus 
principalement pour un montage horizontal. Ils existent dans de nombreuses executions pour 
des arbres allant de quelques millimetres, les dentures etant en matiere synthetique, jusqu'a 
1000 mm. 




Accouplement d denture (F. Tacke) 




Figure 16.5 Accouplements a denture (ZAPEX de Flender Bocholt) 

L'accouplement a denture est de conception symetrique. Dans l’execution en acier, les 
deux parties du joint sont emmanchees a chaud ou fixees sur les bouts d’arbre a relier par 
clavettes paralleles ou inclinees. Elies sont munies de dentures exterieures droites, bombees, 
fraisees dans un segment de sphere equatorial. Le centre de cette sphere est le point ou l'axe 
de la denture intercepte l'axe de l'arbre. 

La denture exterieure est bombee de telle sorte que la largeur de la dent decroit de chaque cote 
a partir de son centre. La denture interne du manchon est par contre cylindrique et les flancs 
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restent paralleles. La forme bombee des dents et l’existence d’un leger jeu permettent aux 
parties de l’accouplement de pivoter a l'interieur du manchon. Le centrage du manchon par 
rapport aux parties de l'accouplement se fait automatiquement par l’engrenement des dentures. 
Cette conception realise une articulation; l’accouplement complet est doublement articule 
done flexible. La deviation angulaire des arbres mal alignes produit un mouvement de va et 
vient entre les dents bombees et la denture interieure. Une lubrification a l’huile ou a la graisse 
est indispensable, le lubriliant etant projete sur les dentures. L'etancheite est assuree par des 
bagues rnunies de joints souples. 

5. Accouplement a paroi flexible 

Dans ce genre d’accouplement, la transmission du couple s'effectue grace a la rigidite tan- 
gentielle d’une paroi plane et l’elasticite transversale de cette membrane elimine les effets du 
desalignement des axes. Un exemplaire de cette famille est l’accouplement ARPEX de la 
maison Flender. Ce joint d’arbre est equipe d’elements elastiques composes d’un empilage de 
lamelles en acier inoxydable formant un anneau continu, figure 16.6 a droite. Cet ensemble 
forme une transmission compacte, pratiquement sans jeu, rigide en torsion, elastique en 
flexion, assurant un rapport constant des vitesses angulaires. II se compose en principe de 
deux flasques fixes sur les arbres menant et mene, un manchon intermediaire et deux anneaux 
flexibles. La fixation de l’anneau s'effectue au moyen de vis ajustees serrees d’une par dans les 
flasques, d'autre part dans le manchon intermediaire. 




Figure 16.6 Accouplement ARPEX entierement metallique de la maison Flender avec composants 

16.3.2 ACCOUPLEMENTS A ELEMENTS EN CAOUTCHOUC 

Dans cette famille de joints d’arbre, de nombreuses variantes sont a la disposition des uti- 
lisateurs. Ces accouplements compensent les petites erreurs d'alignement des arbres, amortis- 
sent les a-coups et baissent la frequence de resonance de la transmission. L'energie mecanique 
perdue dans les composants en caoutchouc se transforme en energie thennique et limite de ce 
fait la puissance transmissible. La description ci-apres comprend seulement quelques solu- 
tions typiques. Les fabricants offrent de nombreuses variantes a partir de quelques compo- 
sants fondamentaux. 

La figure 16.7 a gauche montre deux petits accouplements : le premier avec une etoile en 
caoutchouc placee entre les doigts d’entrainement des deux flasques, le deuxieme a denture 
bombee, la solution mecanique etant tout a fait semblable a celle de la conception metallique, 
le manchon intermediaire etant en polyamide. 

1 . Accouplement avec tampons en caoutchouc 

Cet accouplement se compose en principe de trois parties : un plateau menant avec doigts 
d’entrainement moules, un plateau mene avec le meme nombre d’alveoles, un certain nombre 
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de tampons loges dans les alveoles et repartis autour du moyeu. Des doigts de forme particu- 
liere viennent s'emboiter entre les tampons elastiques. Les plateaux sont fabriques en fonte 
grise et les tampons sont en perbunan aftn de resister aux projections de liquides gras. Les 
tampons sont principalement soumis a un effort de compression, leur rigidite augmentant avec 
le couple a transmettre. La caracteristique non lineaire de l'accouplement et ses bonnes 
qualites d’amortissement assurent la protection des organes commandes. Ce type compense 
les desalignements e et les deviations angulaires a ainsi que de legers deplacements axiaux. 




Figure 16.7 Accouplements en matiere synthetique et a tampons de caoutchouc 



2. Accouplement semi-elastique a broches et tonnelets de compression 

Les accouplements semi-elastiques a broches se composent de deux moyeux en fonte 
perlitique dont un seul est equipe de broches d’entrainement sur lesquelles viennent se monter 
des tonnelets elastiques en caoutchouc. L'elasticite torsionnelle protege l'ensemble de Tinstal- 
lation car la courbe caracteristique croit d’une facon progressive d’ou limitation de l’amplitude 
des vibrations eventuelles. Sous l’effet du couple nominal. Tangle de torsion est d’environ 1,5° 
a 2°. II est possible, dans des cas speciaux, d'utiliser des manchons d'une durete differente 
presentant une autre courbe caracteristique d’elasticite. L'elasticite transversale et l’effet de la 
flexion sur les broches facilitent Talignement des machines et le deplacement axial des man- 
chons dans le sens longitudinal autorise un deplacement des arbres. La disposition des bro- 
ches et les dimensions reduites des tonnelets permettent de prevoir des moyeux relativement 
importants et d’obtenir un faible moment d’inertie de masse. Le comportement a la chaleur de 
la matiere des tonnelets limite la temperature ambiante admissible a 80°C en atmosphere 
humide. Le demontage de l'accouplement s’effectue par deplacement axial d’un des moyeux. 




Figure 16.8 Accouplement semi-elastique avec broches et tonnelets : principe de base 
Accouplement monte dans un tambour de frein avec disque de securite 
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3. Accouplement a toile ou tore elastique 

Ce type d’accouplement existe en de nombreuses variantes chez la plupart des fabricants. 
La transmission du couple de torsion se realise par une rigidite tangentielle plus importante de 
la toile ou du tore monte entre le flasque rnoteur et le rnoyeu mene. La figure 16.9 montre 
deux versions versions a toile radiale de ce type d'accouplement fabriquees par la firme 
Kauermann, Diisseldorf. A droite de la figure, deux versions a profil semi-torique, completees 
par une conception radiale sont commercialisees par la firme Stromag et vendues sous la 
designation Periflex. L'avantage essentiel de cette conception est de presenter une tres grande 
souplesse dans le sens axial, ce qui compense les erreurs d'alignements des arbres. Par contre, 
Tenergie accumulee dans la partie flexible, sous forme calorifique, peut echauffer la ou les 
parois en caoutchouc et diminuer fortement la duree de vie de ce joint. 




Accouplements Kegelflex de Kauermann 




Accouplements Periflex de Stromag 



Figure 16.9 Accouplements a toile ou tore en caoutchouc : a gauche deux versions Kegelflex de 
Kauermann, a droite trois variantes de l'accouplement Periflex de Stromag 



16.4 TRANSMISSION ENTRE DEUX ARBRES SE CROISANT 
SOUS UN ANGLE ALPHA 

Les accouplements cites precedemment sont capables de transmettre efficacement le cou- 
ple de torsion seulement si les arbres sont alignes correctement. Des que Tangle a ou Texcen- 
tricite entre les deux axes depasse les valeurs admissibles, il est necessaire de prevoir un me- 
canisme autorisant un angle plus eleve ou un desalignement. Ce sous-chapitre traite des joints 
places entre deux arbres se coupant sous un angle a superieur a la valeur limite usuelle. Toute 
position oblique des axes engendre une variation du rapport des vitesses angulaires des arbres 
menant et mene. Une transmission est dite homocinetique si les angles de rotation correspon- 
dants de l'arbre rnoteur et entraine sont constamment dans le metne rapport, cette caracteristi- 
que portant la designation de rapport de transmission : i = coi / 002 - Dans une transmission 
homocinetique, le rapport des vitesses angulaires des deux arbres est done constant. Cette 
notion est extremement importante dans la transmission d'un couple entre deux arbres. En 
Tabsence de cette propriete, un rapport de transmission variable cree des accelerations angu- 
laires qui alliees aux inerties des pieces forment des efforts parasites. Ces dernieres peuvent 
provoquer des comportements imprevisibles de Tensemble. 

16.4.1 JOINT DE CARDAN 

Jerome Cardan (Girolamo Cardano) donna son nom a la suspension dite a la Cardan mais 
il ne revendiqua nullement cette invention. L’idee de base de cette suspension est constitute 
par deux anneaux relies ensemble et tournant Tun a Tinterieur de l'autre en n’etant relies entre 
eux qu'en deux points opposes. Si un poids assez lourd est place verticalement en leur centre, 
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il reste vertical malgre les mouvements imprimes de l'exterieur. Ce principe est a la base du 
gyroscope et s'applique aussi a la liaison entre deux arbres se coupant sous un angle a. 

16.4.1.1 COMPOSANTS DU JOINT DE CARDAN 

Dans Texecution fondamentale, le joint de cardan ou encore a la Cardan se compose prin- 
cipalement des pieces suivantes : 

- d’une fourche solidaire de l’arbre moteur, 

- d’une seconde fourche semblable, rnontee sur l’arbre rnene, dont le plan fait avec celui du 
premier, un angle de 90°, 

- d’un croisillon cruciforme, dont chacune des branches tourillonne par ses extremites sur 
chacune des fourches. 

Le joint de cardan est un mecanisme relativement volumineux et cher. Plusieurs conceptions 
permettent de simplifier les composants et ces variantes sont principalement : 

- le joint a aiguilles a croisillon simple, 

- le joint a couronne, 

- le joint a noix, 

- le joint a des coulissant. 




Figure 16.10 Variantes du joint de cardan : cardan a des, a noix, a couronne 
16.4.1.2 RAPPORT DES ANGLES DE ROTATION 

Les joints de cardan et leurs variantes ne peuvent assurer une transmission du mouvement 
a rapport constant entre deux arbres des que les axes ne sont plus alignes. L’arbre rnenant et 
l’arbre rnene possedent la inetne vitesse moyenne, mais les vitesses angulaires instantanees ne 
sont rigoureusement egales qu'a chaque demi-tour. Si a est Tangle forme par les axes des deux 
arbres, cpi Tangle de rotation de l’arbre rnenant et cp 2 Tangle de rotation de l’arbre rnene, ce 
dernier angle est relie a Tangle rnenant par la relation : 

tan (p 2 = cosa • tancp 1? 

et Acp = tp 2 - cpj = arctan(cosa • tantpj) - tpj. (16.3.1) 

La figure 16.1 1 rnontre la position relative des axes des arbres et Terreur angulaire en fonction 
de Tangle de rotation de l’arbre rnenant. Les deviations angulaires sont donnees pour un angle 
a = 10°, 20°, 30°, 40° et 45°. 
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16.4.1.3 RAPPORT DES VITESSES ANGUL AIRES 

La vitesse angulaire d’une piece en rotation autour d’un axe a direction invariable est egale 
a la derivee de Tangle par rapport au temps. En supposant constante la vitesse angulaire de 
Tarbre menant, la vitesse angulaire de l'arbre mene varie a peu pres sinusoldalement en fonc- 
tion de Tangle de rotation qq. 




Principe de la transmission 
par joint de cardan 
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Figure 16.1 1 Angle d'intersection des axes, difference angulaire Acp en fonction de Tangle menant cpj 



La vitesse angulaire de Tarbre mene se trouve par Texpression : 

dcp, cos a 

co, =— — = r 2 ro f 

d t 1- sin" a -sin ' qq 



(16.3.2) 



La caracteristique cinematique de Tarbre mene en fonction de Tangle de rotation de Tarbre 
menant eoi peut se representer sous fonne graphique par le rapport 002 / 001 . Pour des angles a 
tres petits, Tallure de la courbe est presque sinusoldale. Les courbes sont applicables a Tangle 
d’intersection des axes a = 10°, 20°, 30°, 40° et 45°. 




Figure 16.12 Composants du joint de cardan et rapport des vitesses angulaires en fonction de cp \ 



16.4.1.4 ACCELERATIONS ANGULAIRES 



Dans un mouvement circulaire, Tacceleration angulaire est egale a la derivee de la vitesse 
angulaire par rapport au temps. En supposant les memes conditions geometriques et cinema- 
tiques que precedemment, Tacceleration angulaire de Tarbre menant serait nulle, celle de Tar- 
bre mene tantot positive, tantot negative. L'expression de Tacceleration angulaire a 2 devient : 



a 



2 



dco 2 
d t 



sin 2 a -cosa •sin2cp, 2 

2 - -0i i • 

(l-sin 2 a •sin 2 cp 1 ) 



(16.3.3) 



Le rapport de Tacceleration angulaire de Tarbre mene au carre de la vitesse angulaire de Tarbre 
menant parait evoluer harmoniquement. Cotnme Tacceleration est proportionnelle au carre de 
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2 

la vitesse angulaire, la figure 16.13 montre le rapport a 2 /eof pour a = 10°, 20° et 30° sur le 
premier graphique, pour a = 40° et 45° sur le deuxieme graphique. 





Figure 16.13 Rapport o^/eq^ en fonction de Tangle de l'arbre menant et de Tinclinaison des axes 

L'acceleration angulaire devient tres importante des que Tinclinaison des axes depasse 30°. II 
ne faudrait pas depasser environ 25° dans les transmissions fortement sollicitees. 

16.4.1.5 DISPOSITION DES AXES DANS LE JOINT HOMOCINETIQUE 

Les proprietes cinematiques du joint de cardan ne sont pas favorables dans la transmission 
de couples a vitesses elevees car les effets d’inertie se repercutent sur les arbres menant et 
rnene. Pour eliminer ce defaut majeur, il faut prevoir deux joints de cardan, soit trois arbres : 
un arbre rnoteur, un arbre intermediate et un arbre rnene. Les relations des grandeurs cine- 
matiques sont a corriger par le mouvement relatif de l'arbre intermediate. Les conditions 
geometriques a remplir par cette conception pour realiser une transmission homocinetique 
sont : 

1 . les arbres menant et rnene sont soit paralleles, soit symetriques par rapport a un plan bissec- 
teur perpendiculaire au milieu de l'arbre intermediate; 

2. les axes homologues des croisillons doivent se situer dans le meme plan; 

3.1a position des fourches doit etre ajustable en particulier dans la transmission par deux 
joints de cardan (assemblage a cannelures). 




Figure 16.14 Disposition des arbres pour obtenir une transmission homocinetique : 
a gauche : arbres paralleles a droite : arbres inclines 

Un second inconvenient du joint de cardan est le volume occupe par les fourches et les croi- 
sillons. Ce defaut peut partiellement s'eliminer en prevoyant un element articule sans arbre 
intermediate. Le troisieme defaut est engendre par les deformations en flexion et torsion des 
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divers composants ainsi que par les conditions reelles de transmission sur deux arbres paralle- 
les entraines par le meme element moteur. La transmission du mouvement s'effectue prati- 
quement toujours avec une variation du rapport de transmission, d’ou variation du couple 
pouvant atteindre jusqu'a 30% du couple moyen. De nombreuses solutions existent pour 
remplacer le joint de cardan par une conception plus simple. La figure 16.15 montre diverses 
constructions industrielles du joint de cardan. 




Figure 16.15 Joint de cardan : 1) joint simple selon DIN 808; 2) joint avec emmanchement a 
cannelures et arbre intermediate; 3) joint combine a double croisillon 

16.4.2 TRANSMISSION PAR JOINT TRIPODE 

Le joint de cardan peut se monter assez facilement dans les vehicules de grandes dimen- 
sions la ou la place a disposition est suffisante. Par contre, les voitures automobiles a traction 
avant necessitent une realisation de joints tres compacts permettant des angles de braquage 
importants. Diverses variantes existent de maniere a remplir plus ou moins bien la solution 
ideale afin d'atteindre un rapport de transmission constant. Ce sont les ; 

- joint Tracta a double noix, 

- joint Spicer-Glaenzer a double croisillon, 

- joint Rzeppa a billes, 

- joint Bendix-Weiss, 

- joint Tripode G.I. de Spicer-Glaenzer, 

- joint Bouchard, etc. 

Les trois derniers joints autorisent un deplacement longitudinal des deux extremites du joint 
ce qui evite la presence d’un emmanchement a cannelure, done a gagner de la place. Ce sous- 
chapitre traite le joint Tripode. 

16.4.2.1 PRINCIPE DU JOINT TRIPODE 

Le joint Tripode se compose en principe d'une fourche a trois branches paralleles dispo- 
sees sur une surface cylindrique et fixee sur l’arbre menant, d'une etoile a trois branches 
montee sur l’arbre mene et de trois guidages reliant les deux premiers composants. L'arbre 
menant est maintenu en position axiale et l’arbre mene est articule sur un point fixe. Sous l’ef- 
fet de la rotation de la fourche, l'etoile est entrainee en mouvement circulaire par glissement 
de ses branches dans les guidages. Les caracteristiques geometriques generales de ce meca- 
nisme sont ; 

- le nombre de branches de la fourche et de l’etoile ; z = 3, 

- le rayon de positionnement des branches de la fourche ; r, 

- la longueur de l’arbre mene entre l'etoile et le point fixe ; /, 



-2.291 - 





Organes de transmission directe 



- l'inclinaison de l’arbre mene par rapport a sa position concentrique : a, 

- Tangle compris entre les branches : Oj = 0 2 = 2 n/3. 

L'arbre rnenant est repere par le systeme de coordonnees trirectangle Ox\y\z\ , l’arbre rnenant 
par le systeme Oxiyizi. En position centree, le systeme de reference O xy z correspond au sys- 
teme Ox\y\z\. La rnise en equation de la position relative des arbres fait apparaitre un systeme 
de plusieurs equations pouvant s'ecrire sous forme matricielle. 





Joint Tripode simple 
R6f6cenciel OpW&l nvDblte 



Figure 16. 16 Principe de la conception de joint Tripode et systemes de coordonnees 



16.4.2.2 RELATIONS CINEMATIQUES DU JOINT 



Les relations completes de la position des arbres et des branches se simplificnt fortement 
si Ton tient coinpte des conditions usuelles de conception et si Ton admet des erreurs cinetna- 
tiques inferieures a 1% : 

1. le joint Tripode s'emploie seulement pour de petits rapports geometriques : A = r/l < 1/10, 

2. les exposants des termes de la solution exacte peuvent etre negliges, 

3. la position du centre mobile peut se confondre avec celle du systeme de coordonnees. 



1 . Difference des angles de rotation 

La solution du systeme simplifie d’equations pennet de trouver la variation des angles de 
rotation en fonction de Tangle de rotation de l’arbre qq rnenant : 



92-91 



r(l-cosa) 

tana- cos 3(p, 

2/(1 + cosa) 1 



(16.4.1) 



avec : cpi angle de rotation de l’arbre 1, 
cp 2 angle de rotation de l’arbre 2. 

Le centre Oi se deplace sur une circonference de rayon p et le rapport geometrique v = p // 
vaut pratiquement : 



v = — = sin© 
/ 



r(l-cosa) 
2/- cosa 



(16.4.2) 



2. Rapport des vitesses angulaires 

La relation (16.4.1) pennet de trouver le rapport des vitesses angulaires i en derivant cette 
expression par rapport au temps : 



. _ co 2 _ dcp 2 / d? 3r(l-cosa) 

co 1 dcpj / d t 2/(1 + cosa) 



• tana- cos 3(p[. 



(16.4.3) 



Les valeurs minimale et maximale prises par les deux grandeurs cinematiques sont : 

r(l-cosa) 



Difference des angles : (<p 2 — cp x ) 



+ - 



2/(l + cosa) 



(16.4.4) 
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3 r n — cos oO 

- rapport de transmission : ; max min » 1 ± • tan a « 1. ( 1 6.4.5) 

2/(1 + cosa) 

Le joint Tripode devient homocinetique lorsque / — > oo ou a — » 0. Pour les valeurs geometri- 
ques usuelles, Tangle devient tres faible et le joint peut etre considere cotnme pratiquement 
homocinetique, done (pi « 92 « 9 et coi « co 2 ~ co. L'arbre mene decrit trois fois par tour un 
cone de rayon p et d’angle au sornmet 0. Cette particularity limite l'emploi de ce joint aux 
vitesses peu elevees. 

3. Representations graphiques 

La difference des angles de rotation, exprimee en minutes d’angle, et le rapport de trans- 
mission sont represents sur la figure 16.17 en fonction de Tangle de rotation qq de l'arbre 
menant pour un rapport geometrique X = 1/10. 





Figure 16. 17 Difference des angles 92 '91 en minutes d'angle dans le joint Tripode. 

Rapport geometrique X = 1/10 et pour trois inclinaisons de l'arbre mene : a = 10°, 20° et 30°. 
Rapport de transmission du joint Tripode pour X = 1/10 et les memes inclinaisons. 

Ces deux representations graphiques montrent une variation tres faible de la difference des 
angles et un rapport de transmission voisin de 1. Ainsi le joint Tripode peut se classer dans la 
famille des joints quasi homocinetiques. 



16.4.2.3 CONCEPTION DU JOINT TRIPODE 

Le joint Tripode ne peut jamais se monter seul dans une transmission a arbres concourants 
car Telement mene effectue un mouvement spherique. Lorsque le joint Tripode est couple a 
un joint homocinetique, par exemple le joint Rzeppa, les lois cinematiques restent conservees 
et le rapport de transmission varie selon la loi citee precedemment. La figure 16.18 montre a 
gauche le schema de principe de cet assemblage, avec les diverses caracteristiques geometri- 
ques, et Texecution technique. Le joint Tripode peut aussi se coupler a un joint de cardan 
double homocinetique (transmission Borg-Warner) et le resultat reste identique. 

Lorsque le deuxieme joint n’est pas parfaitement homocinetique, les erreurs de cet element 
s'additionnent a celles du joint Tripode dans le cas le plus defavorable. La figure 16.18 a 
droite montre le schema de principe de cet assemblage, constitue par un joint Tripode et un 
cardan double centre, et son execution technique. Comine pour les joints de cardan doubles, il 
est possible d'assembler deux joints Tripode afin de realiser une transmission homocinetique. 
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Combinalson d un Joint Tripode 
©t d'un joint Rzeppa 




Combinalson d'un Joint Tripode et 
d’un Joint de cardan quasi homoclndtlque 



Figure 16.18 Couplage du joint Tripode avec : 1) un joint Rzeppa, 2) avec un double cardan 



16.4.2.4 COMPORTEMENT DU JOINT TRIPODE 



Le comportement particulier de la partie menee engendre des effets d’inertie sur l’ensem- 
ble et au niveau de l’articulation. Ces efforts grandissent avec Tangle des axes a et la vitesse 
angulaire co. En negligeant ces forces dynamiques et en supposant tous les centres de coor- 
donnees confondus, les reactions sur les branches de Tetoile sont donnees par : 

M 

F el =F e2 =F e3 =^f^. (16.4.6) 

3 r 

avec : F el , F e2 , F e3 forces nonnales sur les branches de Tetoile. 





Figure 16.19 Vue eclatee d'un joint Tripode et rendement du joint en fonction de Tangle des axes 



En simplifiant le probleme et en supposant des pertes par frottement selon la loi de Coulomb, 
le rendement mecanique tnoyen du joint p m( i c peut s'exprimer par la relation : 



hincc = 1 — 6 (J. 



^(1-cosa) £, -(1-cosa) ^ 



7t-cosa 7t-(l + cosa) 



(16.4.7) 



avec : £, = r cou] /3r ou r coul est le rayon du coulisseau glissant dans la fourche. 



La figure 16.19 montre la valeur du rendement mecanique en fonction de Tangle des axes 
pour deux coefficients de frottement p = 0,07 et 0,13. 
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CHAPITRE 17 



MECANISMES A CAMES 



Les mecanismes a cames ont pour objet de transformer un mouvement circulaire uniforme 
ou varie en un mouvement rectiligne ou circulaire oscillatoire. Ces ensembles, plans ou spa- 
tiaux, permettent de realiser facilement la ou les fonctions exigees par la transmission. Ces 
mecanismes peuvent se combiner avec des systemes articules pour realiser des mouvements 
intermittents. Un avantage essentiel des transmissions par cames est de pouvoir choisir les lois 
des mouvements oscillatoires : conditions de depart et d’arrivee, allure du mouvement, opti- 
misation cinematique et dynamique. Ce chapitre presente tout d'abord les mecanismes a came 
avec prolil connu et ensuite la recherche des pro fils et des proprietes a partir d’une cinemati- 
que donnee pour la tige ou le levier commande. 



17.1 DESCRIPTION GENERALE DES CAMES 

La forme fondamentale de tout mecanisme a came se compose de trois chainons : un 
chainon formant le plan fixe, la came proprement dite et l'organe commande. Dans l’etude de 
ce mecanisme, le principe d’inversion est applicable aux trois chainons composants. L’en- 
semble est dit plan lorsque toutes les articulations et tous les chainons sont places dans un 
meme plan; il est dit spatial lorsque cette condition n'est pas satisfaite. La recherche des 
grandeurs cinematiques et du comportement d'un mecanisme a came dans une position parti- 
culiere peut s'effectuer par l’intermediaire d’un quadrilatere articule equivalent. 

17.1.1 LIAISON ENTRE LES CHAINONS 

La forme geometrique de la came influence directement la conception et le fonctionne- 
ment du mecanisme. Le guidage de la piece entrainee sur la came peut etre unilateral ou bila- 
teral. Le mouvement de la came consiste le plus souvent en une rotation complete, dans quel- 
ques cas particuliers en une rotation partielle. Pour ameliorer les performances mecaniques et 
diminuer les pertes, la piece entrainee en contact avec la came est equipee d'un element rou- 
lant comme un galet cylindrique ou conique. Ces elements sont fabriques en serie par les 
foumisseurs de roulements et se trouvent cites dans les catalogues. 

La transmission du mouvement de la came vers l'organe de sortie s'effectue correctement 
lorsque la piece entrainee reste toujours en contact avec la came. Cette condition fondamen- 
tale est realisee soit par emboitement, soit par application d'une force de maintien. Cette der- 
niere solution engendre des efforts supplementaires, augmente les pressions et diminue la du- 
ree de vie. 

Les systemes de transmission par emboitement utilisent soit une double came formee par 
une rainure fermee, soit deux cames distinctes : la came principale et la contre-came. Les 
cames dites a epaisseur constante assurent egalement le contact continu entre les deux pieces 
mobiles. Pour que les systemes a emboitement fonctionnent correctement, il est recommande 
de prevoir des elements elastiques de precontrainte. La transmission du mouvement a contact 
unilateral entre la came et le galet contient un ou plusieurs elements de pression constitues le 
plus souvent par un ou plusieurs ressorts, par la charge exterieure. Ce contact est facilite par la 
presence de plusieurs cames sur le meme arbre moteur. La figure 17.1 montre le principe des 
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solutions usuelle pour les transmissions a cames : mecanismes plan et spatial, contacts unila- 
teral et bilateral. 




Figure 17.1 Catalogue general des mecanismes a cames 

17.1.2 CLASSIFICATION SYSTEMATIQUE 

Ce chapitre presente surtout les mecanismes plans a cames constitues par un profil a 
surfaces concaves et convexes planes. La systematique des mecanismes plans a cames 
comprend les chaines cinematiques a trois chainons equipees d'une articulation a deux degres 
de liberte. La figure 17.2 rnontre la chaine cinematique de base et les deux variantes 
constructives standards obtenues en modifiant la forme de base. La fonction des chainons peut 
se transfonner en inversant les chainons fixes et mobiles. La transfonnation des chaines de 
Watt ou de Stephenson en mecanismes a cames est egalement possible. La classification et la 
designation des transmissions par cames s'effectue par : 

- la forme des corps composants : cames plane, en tambour, cylindrique, conique, globoide, 
en arc de cercle. 

- la forme du profil : exterieur, interieur, saillant, creux. 
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la nature du mouvement de l'element commande en mouvement oscillatoire : translation, 
rotation. 

- le comportement de l’element entraine pendant son mouvement de va et vient. 




Figure 17.2 Chaine cinematique de base et forme standard des mecanismes plans a came 

17.2 CAMES SIMPLES A PROFIL CONNU 

Lorsque le mecanisme a came doit deplacer une tige ou un levier en mouvement oscillant 
lent entre deux positions limites, le profil de la came peut se concevoir comine une courbe 
fermee constituee par des troncons rectilignes et circulaires. Le passage d'un segment rectili- 
gne a un arc de cercle ou la modification brusque du rayon de courbure engendre un a-coup 
provoque par la variation brusque de l'acceleration normale. Ce genre de came n’est pas re- 
commande pour les mouvements rapides. 

17.2.1 PROFILS 

On distingue principalement deux types de cames : les cames composees de profils par- 
tiellement rectilignes et les cames a profils seulement curvilignes constitues par des arcs de 
circonference successifs ou d’autres courbes simples : spirales, developpantes, etc. Le depla- 
cement de l’element commande, tige ou levier, depend de la position du centre du galet par 
rapport a l'axe de rotation de la came. II faut bien distinguer la trajectoire relative du centre du 
galet de la forme geometrique exterieure ou interieure de la came, figure 17.3 a gauche. 

17.2.2 CHAINES CINEMATIQUES DE SUBSTITUTION 

L'etude cinematique du mouvement de l’element commande, dans une position bien defi- 
nie, peut se simplifier en rempla 5 ant le mecanisme a came par une chaine cinematique plus 
simple. Le point fixe Ao est le centre de rotation de la came, le point mobile B est l'articulation 
du galet. La chaine cinematique de substitution, valable seulement pour une position unique, 
est constituee par un mecanisme bielle - manivelle excentre dans le cas d’un mecanisme a tige, 
par un quadrilatere articule dans le cas d’une came a levier. La recherche de la vitesse et de 
l’acceleration en un point particulier s'effectue en appliquant les relations developpees pre- 
cedemment, figure 17.3 a droite. 

17.2.3 CINEMATIQUE DU CENTRE DU GALET 

La position du galet par rapport a la came est trouvee par exemple graphiquement en sup- 
posant la came fixe et le rouleau mobile. Apres avoir construit la trajectoire relative du centre 
du galet le long du profil de la came, a distance constante egale au rayon du galet, la position 
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du rouleau par rapport au centre fixe de la came est definie par le rayon AqB. Cette position est 
etudiee pour plusieurs positions relatives en adoptant par exemple un intervalle angulaire 
constant. 




Figure 17.3 Games simples de forme connue : came avec profil rectiligne entre deux tron 9 ons 
cylindriques. Came a profil seulement curviligne et son quadrilatere de substitution 



1 . Vitesses absolue, relative et d'entramement 

Si la frequence de rotation de la came est constante, il est recommande d’adopter dans 
l’etude graphique une vitesse angulaire unitaire. Le mouvement absolu est celui du centre du 
galet par rapport au plan de reference sur lequel se trouve les points fixes A 0 et B 0 . La recher- 
che des diverses vitesses s'effectue au moyen de la cinematique des mouvements relatifs, soit 
la relation vectorielle : 



avec : 

v a vitesse absolue du centre du galet, 

v r vitesse relative du centre du galet sur la trajectoire relative, 

v e vitesse d’entramement provoquee par la rotation de la came : v e = coa AqB. 



2. Accelerations absolue, relative, d'entramement et de Coriolis 



Les accelerations totale et composantes, l’acceleration absolue du centre du galet sont 
reliees par les soinmes : 



a, = <2 



+ a et +a r 



+ a n +a c =a a 



+ a.. 



avec : 

a a acceleration absolue du centre du galet comprenant deux composantes : 
a a n composante normale si le galet est monte sur un levier; 
cette composante est nulle dans les cames equipees d'une tige rectiligne, 

a at composante tangentielle : a at = otB-CSoB) = a\yr a , 
a en acceleration d’entrainement normale dependant de la vitesse v e et du rayon r e : 

2 2 

a e n = v e /r e = co e - r e avec co e = coa la vitesse angulaire d’entrainement de la came, 
a et acceleration d’entrainement tangentielle si a e * 0, perpendiculaire a la precedente, 
a m acceleration relative nonnale dependant de v r et du rayon r r : 
a m = v r lr T ; cette acceleration est nulle si le profil est rectiligne, 
a n acceleration relative tangentielle, perpendiculaire a la precedente, 
ac acceleration de Coriolis, perpendiculaire a la vitesse relative : 

a c = 2 co e -v r . 

La vitesse relative du galet le long du profil de la came permet de trouver la frequence de 
rotation de cet element, valeur necessaire au controle de la duree de vie. La modification brus- 
que du rayon de courbure sur le profil provoque une variation brusque de l’acceleration rela- 
tive nonnale, engendre un a-coup et des vibrations. 
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Figure 17.4 Vitesses et accelerations relatives, d'entrainement et absolues 

17.2.4 CAMES A EPAISSEUR CONSTANTE 

Les cames a epaisseurs constantes s'utilisent dans l’appareillage. Elies commandent des 
mouvements de va et vient sur des pieces en translation ou rotation. La forme fondamentale 
est un triangle a cotes curviligne. Comine cette forme fondamentale possede trois cotes se 
coupant en pointe, la pression entre la came et la partie entrainee deviendrait infiniment 
grande. Le profil pratique est constitue d’une courbe equidistante a cette courbe fondamentale. 
Les pointes sont alors remplacees par des arcs de cercle. 



l 





Figure 17.5 Cames a epaisseurs constantes : triangulaires et cylindriques 

La came cylindrique tourne autour d’un point place sur un axe different de l'axe de symetrie. 
La recherche des grandeurs cinematiques dans la commande d’une came a tige centree peut se 
realiser en rempla^ant cette came et son galet par un systeme bielle - manivelle centre. Si la 
tige est excentree, le mecanisme de substitution est un systeme bielle - manivelle excentre. 



17.3 LOIS CINEMATIQUES DES CAMES 

Lorsque la frequence de rotation de la came reste modeste, il est possible d’adopter des 
lois tres simples pour le mouvement de l'element commande. Par contre, si les vitesses et 
surtout les accelerations deviennent tres importantes, il faut absolument choisir des lois cine- 
matiques permettant de transmettre le mouvement dans des conditions optimales. Les lois 
fondamentales sont prevues pour des mouvements simples composes d’un point initialement 
immobile, se deplacant d'une certaine distance rectiligne ou curviligne, le mouvement se 
terminant par l’arret. 
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17.3.1 MOUVEMENTS IMPOSES 

Habituellement, les mouvements de l’element commande, tige ou levier, doivent satisfaire 
certaines caracteristiques geometriques et cinematiques telles la ou les positions successives a 
atteindre, les allures de la vitesse ou de l'acceleration. Ces grandeurs peuvent se schematiser 
sur une representation y = y(x) ou x est la variable independante et y l’elongation, y' la vitesse, 
y" l'acceleration lineaire ou angulaire de l’element entraine. 

1 . Elongation 

Le mouvement de l'element commande est impose par un deplacement maximal et une ou 
plusieurs positions intermediaires a atteindre dans des temps donnes. L'allure la plus simple se 
compose d’une rnontee, d'un arret, d'une descente et d'un nouvel arret jusqu'au prochain cycle. 
La figure 17.6 rnontre les cas suivants : 

a vitesses initiale et finale nulles, un mouvement de va et vient sans arret intermediate, 
b vitesses initiale, intermediate et finale nulles, mouvement d’aller, mouvement de retour, 
c deux ou plusieurs mouvements d’aller avec repos intermediaires, 
d vitesse initiale nulle, mouvement continuel de va et vient. 
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Figure 17.6 Allure de principe et schematique des elongations et des vitesses 

2. Vitesse 

Les vitesses initiale et finale sont imposees par l'element commande. La vitesse doit varier 
progressivement pendant tout le cycle. Des conditions complementaires ou particulieres peu- 
vent intervenir : vitesse maximale ou vitesse minimale, continuity de la vitesse lors de modi- 
fication d’allure. La figure 17.6 rnontre les particularites suivantes : 

e vitesses initiale et finale nulles, 
f vitesse initiale nulle, vitesse finale imposee, 
g vitesse initiale imposee, vitesse finale nulle, 
h vitesses initiale et finale non nulles. 

3. Acceleration 

L'allure de l’acceleration pendant le cycle influence directement les effets d’inertie des 
masses en mouvement. Pour eviter des a-coups, l’acceleration ne doit en aucun cas varier 
brusquement. Deux cas sont represents sur la figure 17.7 : 
j acceleration nulle au point de depart, 
k acceleration nulle au depart et en fin de mouvement. 

Le cas le plus simple et le plus frequent est represente sur la figure 17.6 b : il consiste a 
deplacer l’element mene d’une position initiale vers une position finale avec repos en ce point, 
puis a le ramener en position initiale. 
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17.3.2 FONCTIONS DE TRANSMISSION 



Le mecanisme a came est un transformateur de mouvement. Sa caracteristique cinemati- 
que principale est la ou les fonctions de transmission entre la partie motrice et l'element 
commande. D'une maniere generale, la fonction de transmission exprime la relation entre la 
grandeur de sortie et la grandeur d’entree sous la forme generale : 

y=y(x). 

La grandeur d’entree est une fonction du temps dans les mecanismes a cames, la grandeur de 
sortie est done aussi une fonction du temps, soit : 

y =y[x(f)l 

Ces deux relations generales peuvent se deriver par rapport au temps. II devient possible de 
definir successivement les grandeurs suivantes : 

1. Fonction de transmission fondamentale dite d'ordre zero : 

y = y[x(t)], 

2. Fonction de transmission de premier ordre : 

y' = y = v'(x), 

ax 



3. Fonction de transmission de second ordre : 



y 



ft _ 




y"(x). 



4. Fonction de transmission de troisieme ordre : 

d 3 v 

v"' = -4=v'"(x). 
dr 

Les derivees par rapport au temps s’ecrivent : 

, , T . dv dv dx , . 

1. Vitesse: v = — = — = y-x, 

d t dx dt 



(17.1.1) 



2. Acceleration : 



•• d 2 v 



■x + y'-x, 



3. Derivee troisieme : 



y = 



dV 

dt 3 



; v 



+ 3 y" ■ x-x + y ' -x. 



(17.1.2) 



Un saut brusque de la vitesse provoque un choc dans les pieces entrainees et un saut brusque 
de l’acceleration engendre un a-coup dans le mouvement. Pour que la transmission du mou- 
vement s’effectue correctement sans chocs et sans a-coups, il faut que la vitesse et l’accelera- 
tion soient toutes deux des fonctions continues du temps. Le mouvement total de l’element 
commande est fixe par la ou les fonctions de transmission sous forme de fonctions composan- 
tes simples. Le mouvement est dit mouvement de montee lorsque le galet s’eloigne du centre 
de rotation de la came, il est dit de descente dans le cas contraire. 
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Figure 17.7 Allure schematique de l'acceleration Fonctions de transmission pour un va et vient 

17.3.3 FONCTIONS DE TRANSMISSION NORMEE 

Pour simplifier les calculs des mecanismes a cames et exprimer sous forme simple les di- 
verses grandeurs cinematiques, les fonctions de transmission sont ecrites sous la forme nor- 
mee. Dans la representation y =y(x), la variation totale de la grandeur de sortie est representee 
par y m . Pour obtenir cette grandeur, la variable independante doit varier de x m , l’indice m 
indiquant une "rnontee" de la tige ou du levier. De la position haute a la position initiale, la 
variable dependante varie de v m a zero pour une variation x d de la variable dependante. La 
fonction de transmission nonnee s'expritne par : 

' X 

1 • A la rnontee : y = y m • /( — ) . 

2. Aladescente: y = y m )). (17.1.3) 

En introduisant la variable auxiliaire z = x/x m pour la rnontee ou z = x/x d pour la descente, la 
fonction de transmission nonnee s'ecrit : 

1 . A la rnontee : / (— ) = / (z), 

2. Aladescente: /(— ) = /(z). (17.1.4) 

Les valeurs particulieres de cette fonction nonnee, valable seulement pour z compris entre 0 et 
1 , sont donnees par : 

Xz=0) = 0 et Xz= 1)=1. 

La fonction de transmission est dite symetrique si elle remplit l’une des conditions suivantes : 
/z)=l-/l-z), /(z) =/(l-z), 

/'(z) = -/'(1-z), /'(z)=/'(l-z). 

Les fonctions /(z), f\z), f"(z ) sont les fonctions de transmission normees de premier, de 
second et de troisieme ordre. Les conditions particulieres imposees par les mouvements fixent 
les conditions de validite aux limites de la fonction de transmission nonnee. 

17.3.4 CHIFFRES CARACTERISTIQUES 

Les performances et qualites de la fonction nonnee et adoptee peut se trouver au moyen 
de divers chiffres exprimant les caracteristiques de vitesse maximale, d’acceleration maxi- 
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male, de presence ou d’absence d’a-coup, de valeur du couple maximal. Les definitions sont 
les suivantes : 

1 . Chiffre de vitesse : C v = Maximum de/(z), 

2. Chiffre d'acceleration : C a = Maximum d e/'(z), 

3. Chiffre d’a-coup : C c = Maximum de/ 7 (z). 

4. Chiffre de couple : C M = Maximum de [ /(z) ■ f\z)\. 

Cette derniere valeur exprime une grandeur proportionnelle au produit de la vitesse par l'acce- 
leration, soit une puissance a produire pour deplacer les masses. 

17.4 FONCTIONS UTILISABLES 

Les fonctions normees utilisables sont des fonctions mathematiques : polynomiales, trigo- 
nometriques simples ou combinees et des fonctions de forme superieure. Elies permettent de 
trouver facilement les dimensions geometriques de la came a partir des grandeurs cinemati- 
ques adoptees et de la forme de l’element commande. 

17.4.1 FONCTIONS POLYNOMIALES 

Les fonctions normees polynomiales sont des expressions mathematiques contenant des 
termes en puissance de z . La forme generale est : 

y = f(z) = f j A. i -z\ (17.2.1) 

z=0 

La classification des fonctions polynomiales est basee soit sur l’exposant le plus eleve de la 
somme, soit sur l'indication de toutes les puissances intervenant dans l’expression. Si l’expo- 
sant le plus grand est impair, le domaine de validite de la fonction de transmission est compris 
entre z = 0 et z = 1 . Par contre, si le polynome est pair, la fonction de transmission normee 
comprend deux fonctions partielles : la premiere valable pour 0 < z < 0,5 , la seconde dans le 
domaine 0,5 < z < 1,0 : 



Domaine de definition : 0 < z < 0,5 0,5<z<l,0 




O 0.2 0.4 0.6 0.8 1 0.0 0.2 0.4 08 08 18 



Varloble IndSpendante z Variable IbdOpendante z 

Figure 17.8 Fonctions polynomiales normees : P 3-4-5 et trapezo'idale + harmonique 
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Le tableau 17.1 donne les principales fonctions de transmission nonnees dans un mouvement 
partant du repos et se tenninant a vitesse nulle. Ces fonctions se laissent modifier et ajuster 
pour d'autres conditions de mouvement, cornine lorsqu'une ou plusieurs vitesses sont 
imposees, une continuite dans la valeur de l’acceleration lors de l’inversion immediate du 
mouvement ou lorsque plusieurs positions successives doivent etre atteintes. L'observation de 
la variation de l’acceleration pendant tout le cycle pennet d’apporter les dernieres modifica- 
tions au choix definitif. 

Remarque importante sur les valeurs du tableau 17.1 

La valeur donnee pour chaque chiffre caracteristique est la valeur maximale. La variation 
des diverses fonctions joue un role non negligeable dans le choix definitif de la fonction de 
transmission 

Les fonctions les plus utilisees dans la pratique sont : 

- fonction P 3-4-5, facile a calculer, 

- fonction P 3-4-5-6, contient plus de terrnes, mais une acceleration maximale plus faible. 

La fonction TH est une combinaison de fonctions polynomiales et de fonctions harmoniques, 
figure 17.8 a droite. Elle remplace avantageusement une fonction dans laquelle la derivee se- 
conde est representee seulement par des segments de droite formant deux trapezes successifs. 
Malheureusement, elle necessite la presence de plusieurs expressions. Elle se remplace avan- 
tageusement par la fonction de degre 8 , soit la P 3-4-5-6-7-8 , voir figure 17.9. 





Figure 17.9 Fonctions polynomiales normees : P 3-4-5-6 et P 3-4-5-6-7-8 
Exemple de recherche d'une fonction polynomiale 

Soit a trouver la fonction polynomiale normee remplissant les conditions suivantes : 

- mouvement partant du repos et aboutissant au repos, a accelerations initiale et finale nulle. 
Solution : 

A z = 0 : f[z= 0 ) = 0 , f(z= 0 ) = 0 et f\z= 0) = 0 ; 

Az=l: fz= 1 ) = 1 , /(z=l) = 0 et f(z= 1 ) = 1 . 

Ces six conditions particulieres imposent un polynome avec six coefficients et constante, soit 
un polynome du cinquieme degre : 

J[z) = a 0 + «i z + a 2 z 2 + A + <24 z 4 + a 5 z 5 , 
f(z) = cq + 2 a 2 z + 3 z 2 + 4 a 4 z J + 5 a 5 z 4 , 

/'(z) = 2 + 6 03 z + 12 a 4 z 2 + 20 a 5 z . 

En introduisant les conditions particulieres pour z = 0 et z = 1, les coefficients et constante 
valent : 

a 0 = = a 2 = 

<23 = 10 , <24 = -15 et a$ = 6 . 
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Tableau 17.1 

Fonctions de transmission polynomials normees 



Degre Fonction de transmission 
Max normee : /(z) 


c v 

z valeur 


C a 

z valeur 


C c 

z valeur 


z valeur 


>£, h* 

II 

N 


0..1 1,0 


0 00 


0 00 


0 00 


2 P 2 pour 0 << z < 0,5 j[z) = 2 z 2 
0,5 < z < 1,0 j[z) = 1 -2(l-z) 2 


0,5 2,0 


0..0,5 4,0 


0,1 00 


0,5 8,0 


3 P 2-3 

_/(z) = 3 z 2 - 2 z 3 


0,5 1,5 


0 6,0 


0 00 


0,211 3,46 


4 P 3-4 

pour 0 z 0,5 j[z) = 8 (z 3 - z 4 ) 

0,5 < z < 1 Xz)=l-8[(l-z) 3 -(l-z) 4 ] 


0,5 2,0 


0,25 6,0 


0 48,0 


0,342 7.92 


5 P 3-4-5 

/(z) = 1 0 z 3 - 1 5 z 4 + 6 z 5 


0,5 1,88 


0,211 5,77 


0 60,0 


0,311 6,69 


6 P 3-4-5-6 

pour 0,0 < z < 0,5 

fiz) = 8-(5 z 3 - 15 z 4 + 24 z 5 - 16 z 6 )/3 
pour 0,5 <z < 1,0 

f[z)= 1 -8- [5( 1 -z) 3 - 1 5( 1 -z) 4 +24( 1 -z) 5 - 1 6( 1 -z) 6 ]/3 


0,5 2,0 


0,25 5,0 


0 80,0 


0,385 7,61 


8 p 3-4-5-6-7-8 

pour 0,0 < z < 0,5 

/(z) = 8-(7 z 3 - 35 z 4 + 1 12 z 5 - 224 z 6 + 
+ 256 z 7 - 128 z 8 )/3 
0,5 <z< 1,0 

,/(z)=8-[7-(l-z) 3 -35-(l-z) 4 + 112 (l-z) 5 - 
- 224-(l-z) 6 + 256-(l-z) 7 - 128-(l-z) 8 ]/3 


0,5 2,0 


0,25 4,66 


0 112,0 


0,408 7,56 


TH Trapezoidal + Harmonique 

avec b = 8 7t/(2+n) , 
pour 0,0 < z < 0,125 
f{z) = b ■ sin(4 n z) 

pour 0,125 <z< 0,375 

m=b 

pour 0,375 < z < 0,625 
f(z) = -b ■ sin(4 n z) 

pour 0,625 < z < 0,875 

m=-b 

pour 0,875 <z < 1,00 
f\z) = b . sin(4 n z) 


0,5 2,0 


0,25 4,89 


0 61,4 


0,39 8,09 



Le polynome norme vaut done : 

f[z) =10z 3 -15z 4 + 6z 5 , 
f(z) = 30 (z 2 - 2 z 3 + z 4 ) , 
f'(z) = 60 (z - 3 z 2 + 2 z 3 ) . 

Ce resultat correspond et confirme les coefficients du polynome P 3-4-5 . 
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La representation graphique de ces trois fonctions est donnee sur la figure 17.8 a gauche. 

17.4.2 FONCTIONS TRIGONOMETRIQUES SIMPLES 

Les fonctions trigonometriques contiennent des composantes harmoniques et facilitent de 
ce fait la recherche du comportement dynamique du mecanisme. La fonction la plus simple et 
utilisable est la fonction de Bestehorn. L'acceleration est une fonction sinusoidale simple de 
Tangle de rotation de la came. La fonction S 1-3 permet de diminuer la valeur maximale de 
l’acceleration. La fonction S 1-3-5 permet d’atteindre une derivee troisieme nulle en debut et 
en fin de mouvement. La forme habituelle de ces fonctions simples est : 

y=j{z) = z- J]4-sin(27t-i-z) . (17.2.2) 

(=i 

La figure 17.10 rnontre a gauche la fonction sinusoidale a deux terrnes S 1-3. La partie droite 
de la merne figure represente les accelerations des trois fonctions sinusoidales simples. 
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Figure 17.10 Fonctions sinusoidales normees : Sl-3 et comparaison des accelerations 



17.4.3 FONCTIONS TRIGONOMETRIQUES OBLIQUES 



Les fonctions trigonometriques obliques sont des fonctions superieures permettant le 
choix de la vitesse maxitnale et la position de l'acceleration maxitnale tout en garantissant une 
transmission sans a-coups. Pour cette classe de fonctions, il n'est pas possible d’exprimer la 
grandeur de sortie directement en fonction de la grandeur d’entree. Ces deux grandeurs sont 
fonction d’un parametre denomme aussi z , avec z pouvant varier de 0,0 a 1,0. La forme ge- 
nerate de ces deux fonctions est : 

J[z) = z - (by/2 7t) sin(2 n z), 

g(z) = z - (b x /2n) sin(2 n z). (17.2.3) 

Les facteurs b x et b y doivent etre choisis de telle sorte que la variation de la grandeur de sor- 
tie reste continue dans le domaine d’application. Les derivees des fonctions de transmission 
s'expriment par : 

Deplacement en montee Deplacement en descente 

y = y( z ) = y m -A z \ y = y( z ) = y m [ 1 - %)L 



x = x(z) = x m • g(z), 
y'=y'(z) = (yjxj ■ F\z), 
y" = y"(z) = (yJx m 2 )-F"(z), 



x = x(z) = x d ■ g(z), 
y = y\ z ) = - (y d /x d ) • F'(z), 
y" = y"(z) = - (y d /x d 2 ) • F”(z). 
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Tableau 17.2 

Fonctions de transmission trigonometriques normees 



DegreFonction de transmission 
max normee 'fiz) 


c v 

z valeur 


Q 

z valeur 


Q 

z valeur 


z valeur 


1 Sinusoide 

fiz) = 0,5-[l - cos(7iz)] 


0,5 1,57 


0 4,93 


0 GO 


0,25 3,88 


2 Sinoide de Bestehorn 

fiz) = z - (l/27t)-sin(2 nz) 


0,5 2,0 


0,25 6,28 


0 39,5 


0,33 8,16 


3 S 1-3 

/(z) = z - (15/327r)-sin(2 rcz) - 
- (l/967r)-sin(6 7iz) 


0,5 2,0 


0,152 5,13 


0 59,2 


0,383 8,12 


5 S 1-3-5 

f[z) = z- ( 1 5/5 1 2 ti)-[ 1 8-sin(2 tiz) 

- (l/9)-sin(6 nz) - (3/25)sin(10 nz)] 


0,5 2,0 


0,176 6,74 


0,099 70,5 


0,346 10,43 


A Sinusoide oblique 

Optimisation du couple 
fiz) = z - (l/27i)-sin(2 7rz) 
g(z) = z - (0,134/27r)-sin(2 tiz) 


x = 

0,5 1,76 


x = 

0,170 5,89 


X 

0 61,0 


x = 

0,269 5,77 


M Sinusoide oblique 

Optimisation du couple 
fiz) = z - (l/27i)-sin(2 nz) 
g(z) = z - (0,41/27t)-sin(27tz) 


x = 

0,5 1,42 


x = 

0,068 7,38 


x = 

0 192 


x = 

0,129 4,19 


C Combinaison harmonique (selon E. Petersen) 

0,0 < z < 7J4 fi = (K-CJ2n)-\z - (A,/27i)-sin(2 jiz/A,)] 

7J4 < z < X f 2 = (k/2n) 2 -C a - {8 + 2 nzll - 9 cos[(2ti/3^)(z - V4)]} 

X < z < 1,0 / 3 = -{l-X)-C a */n ■ {4{l-X)/n- sin[ji(z-X)/(2(l-X))] + (^/2 ti)(4+ji)}, 

avec: C a * = - 2n 2 l{^-X{\2-n)+X 2 {4-n)) et C a = -(1 -X)-Cfi/X . 





Figure 17. 1 1 Fonctions trigonometriques obliques : optimisation de F acceleration ou du couple 

Avec : f(z) = 1 - b y cos(2tiz), f\z) = 2ti b y sin(2nz), 
g’{z) = 1 - b x cos(2nz), g"(z) = 2 7i b x sin(2nz). 

Les derivees successives des fonctions de transmission deviennent : 



-2.307 - 








































Organes de transmission directe 



p , ( _ d/(z) dz _ 1 -b y cos(27tz) 

d z d g(z) 1 - b x cos(2tiz) ’ 



dF ' (z) ^ ~KY^ Z ) 

dg(z) 1 - b x cos(27tz)] 3 



(17.2.4) 



Les constantes b x et b y dependent des conditions aux limites de la fonction, soit pour z = 0 et 
z =1. En ces points, la correspondance entre ces deux facteurs s’exprime simplement par : 

F’(0) = ^'(l) = (17.2.5) 

l-o. 



En tenant compte de cette derniere relation pour la derivee premiere aux points initial et final, 
les facteurs b x et b y peuvent se choisir librement. II est possible d’admettre par exemple b y = 1 
et de varier b x de -1 a +1. Sur la figure 17.12 a droite, les deux lignes pointillees donnent les 
valeurs dites optimales pour C a et Cm. Le chiffre de vitesse maximal a toujours sa position 
pour z = 0,5. La figure donne egalement la variation des chiffres caracteristiques pour - 0,9 < 
b x < 0,9 et pour les points particulars : 

b x = 0 pour la sinoide de Bestehom, 

b x = 0,134 pour la sinusolde oblique avec optimisation de Tacceleration : C amin = 5,89, 
b x = 0,41 pour la sinusoide oblique avec optimisation du couple : C M min = 4,19. 





Figure 17.12 Representation des fonctions de transmission pour les lois a sinusoides obliques 
Chiffres caracteristiques C v , C a et C M pour b y = 1 et b x variable de -0,9 a +0,9 

17.4.4 MOUVEMENTS MIXTES AVEC VITESSE CONSTANTE 

La course totale du mouvement du galet est generalement imposee dans les mecanismes a 
came. II est parfois souhaitable, voire necessaire, de fixer un domaine a vitesse lineaire ou 
angulaire constante par exemple pour actionner le deplacement precis d’un objet d’une posi- 
tion a l’autre. 

1 . Principe de la methode 

Le mouvement unifortne de l’organe commande peut se definir soit en fonction de Tangle 
de rotation de la came, soit en fonction de la course a prevoir. Dans les deux cas, la represen- 
tation graphique de la vitesse en fonction de Tangle de rotation ou du temps ecoule est tnodi- 
fiee par rapport aux discussions entrevues precedemment. La partie mediane de ce nouveau 
comportement comprend un troncon horizontal. L’aire de la surface sous la courbe totale se 
compose de trois parties : 
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- une aire triangulaire curviligne a vitesse variant de zero a sa valeur maximale, 

- une aire rectangulaire a vitesse constante et maximale, 

- une aire triangulaire curviligne a vitesse variant de sa valeur maximale a zero. 

L'aire totale doit correspondre exactement a l’elongation et doit valoir, pour une fonction 
normee, la grandeur unitaire soit y = 1. La figure 17.13 montre cette propriety et met en evi- 
dence la transfonnation a prevoir dans la mise en equation. 



0.5 1 Vartobte u 





Figure 17. 13 Principe de la mise en equation d'une loi mixte symetrique avec tron 5 on a vitesse 
constante. Allure de la variation de la vitesse pour plusieurs pourcentages de X 

2. Mise en equation et facteurs de correction [2-103] 

Le mouvement est denomme mixte. En dehors du domaine a vitesse constante, Failure de 
cette grandeur cinematique est identique a celle des mouvements fondamentaux discutes jus- 
qu'ici, soit de type polynomial, soit de type harmonique. 

Pour conserver les principes enonces, nous introduisons un changement de variable dans le 
calcul du mouvement mixte et un facteur de multiplication. La variable independante dans le 

mouvement mixte total est encore z dans des limites telles que 0 < z < 1 . La variable dans le 

mouvement simple avec vitesse variable est u dans un domaine tel que 0 < u < 1 . L'allure de 
la derivee premiere f'{u) par rapport a a est symetrique. 

Definissons : 

z variable independante dans le mouvement mixte complet, 

u variable independante dans le mouvement selon la loi normee usuelle, 

(soit l’echelle complementaire superieure sur la figure 17.12 a gauche), 

/i/i '/i " loi fondamentale, derivees premiere et seconde de la loi normee a vitesse variable, 
k t facteur de changement de variable : k t = z/u, 
k facteur d’adaptation de l’amplitude de la vitesse, 

^-(pj angle balaye par la came a vitesse constante du galet, 

A 9 angle total de la came pour obtenir la course unitaire, y = 1 , 

X partie a vitesse constante exprimee par rapport l’angle de rotation de la came, 

Xy partie a vitesse constante exprimee par rapport a la course. 

Apres transformations et comparaison, le facteur d’adaptation d’amplitude de la vitesse, dans 
le cas d’une partie a vitesse constante, exprimee par rapport a l’angle de rotation de la came, se 
donne par : 

k = . (17.3.1) 

(l-X) + X-f l '(u = 0,5) 
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Si la partie a vitesse constante doit s'exprimer par rapport a la course normee et non par rap- 
port a Tangle de rotation de la came, la partie a vitesse constante donnee par rapport a cet an- 
gle de rotation devient : 

X = . (17.3.2) 

(l/X w -l)-/'(« = 0,5) + l 

Dans ces deux expressions, f(u = 0,5) est la valeur de la derivee premiere de la fonction nor- 
mee a vitesse variable pour u = 0,5, soit la valeur maximale de la vitesse normee. 





0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 

Pourcentage d vitesse constante X 



Figure 17.14 Representation des grandeurs cinematiques avec vitesse constante : X = 40% (P 3-4-5). 
Chiffres caracteristiques de vitesse, acceleration et a-coup en fonction de X (P 3-4-5) 

3. Elongation, vitesse et acceleration 

Trois domaines sont a considerer pour les grandeurs cinematiques nonnees dans le rnou- 
vement mixte : acceleration, vitesse constante et deceleration de Torgane tnene. 

3 . 1 Domaine pour z < 0,5 -(1-X) : 

- elongation : y =f[z) = (k/k t ) ■ f(k?z ), 

- vitesse : f(z) = k ■ f '( k t -z ), 

- acceleration : f'(z) = k ■ k t • f\ "( k t -z ). 

3.2 Domaine pour 0,5-(l -X) < z < 0,5-(l+X) : 

- elongation : y = f[z) = k { [z-( 1 -/d/2]/i ’(u=0,5)+( 1 lki)'f\[h.( 1 -X)!2 \ } . 

- vitesse : f(z) = k -fi'(u=0,5), 

- acceleration : f'(z) = 0. 

3.3 Domaine pour 0,5-(l+A) < z < 1,0: 
avec : z 3 = z-X 

y 2 =kiXf l '(u=0,5)+f l (u=0,5)/k t ], 

- elongation : y =/z) = (k/k t ) ■ [/p t -z 3 ) -/j(w=0,5)] - y 2 , 

- vitesse : f(z) = k k t -z 3 ), 

- acceleration : f'(z) = k ■ k t .f"(k t -z 3 ). 

4. Remarques sur la variation de Vacceleration et les chiffres caracteristiques 
L'acceleration est d’autant plus grande que la part a vitesse constante est importante. A la 

limite, l’acceleration devient infiniment grande lorsque la vitesse est constante pendant tout le 
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mouvement : v = 1,0. La figure 17.14 a droite montre les chiffres caracteristiques en fonction 
du pourcentage a vitesse constante, la loi fondamentale adoptee etant la loi P 3-4-5. Ces 
chiffres dependent legerement de la loi fondamentale retenue. Enfin, les aires de toutes les 
surfaces representees sur la figure 17.14 a droite valent un pour toutes les parties X. 

17.4.5 CONDITIONS PARTICULIERES DE CALCUL 

1 . Fonctions de transmission discretes 

Dans certains cas particuliers, la fonction de transmission y = /(x) est donnee sous forme 
discrete. Les derivees premieres et secondes sont trouvees soit graphiquement, soit analyti- 
quement par les methodes usuelles des mathematiques numeriques. II est vivement recom- 
mande d’ameliorer les resultats au moyen d'un controle par integration. Apres avoir ameliore 
failure de la derivee seconde y”(x) de maniere a assurer une variation continue de faccelera- 
tion, calculer la premiere integrale pour trouver y'(x) et la seconde integrale pour retrouver 
y(x). De legeres modifications pennettront d’atteindre les conditions imposees par les valeurs 
aux limites. 




Figure 17.15 Trois representations d ef'(z) pour des mouvements sans phase de repos 

2. Mouvements oscillatoires sans phase de repos 

Les fonctions de transmission donnees dans les deux tableaux precedents sont toujours 
prevues pour des mouvements oscillatoires avec phase d’immobilite au debut et en fin de 
mouvement. Or dans de nombreuses applications techniques, le mouvement de va et vient 
doit s'effectuer sans repos intermediate. Si la vitesse angulaire de la came est elevee et si ces 
lois sont introduites dans l’etude, les effets dynamiques peuvent devenir tres importants, en- 
gendrer des vibrations et creer du bruit du fait d'une acceleration devenant nulle en fin de 
chaque mouvement composant. II est done recommande de maintenir l’acceleration a un ni- 
veau suffisant au moment de l’inversion du mouvement. 

Sur la figure 17.15, la derivee seconde de la fonction de transmission est representee en 
fonction de la variable independante z . Elle doit etre une fonction continue de z. Les 
possibility representees sont : 

2.1 Trapeze modifie par une sinusoide 

Cette loi est semblable a la loi trapezoldale et harmonique. Elle se compose de cinq parties 
: sinusoide, acceleration constante, sinusoide, sinusoide et acceleration constante. 

2.2 Sinusoides modifiees 

Cette loi se compose de quatre parties : trois sinusoides et une acceleration constante, 

2.3 Combinaison harmonique 

Cette loi se compose de trois parties seulement : trois sinusoides. Les lois composantes 
sont donnees dans le tableau 17.1. 
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Les mouvements sont obtenus par integration de la fonction norm ee/"(z) dans chaque cas en 
tenant coinpte des conditions aux limites. La variable independante z prend les valeurs com- 
prises entre 0,0 et 1,0. La position ou la fonction est null e,/"(z) = 0, est definie par la grandeur 
X. Les chiffres caracteristiques sont aussi : 

- chiffre de vitesse : C v , 

- chiffres d’acceleration : C a et C*, C a dans la partie positive, C* dans la partie negative, 

- chiffre d'a-coup : C cb et C cm . 

Ces trois fonctions sont adaptables aux conditions imposees par la transmission a came. Le 
parametre X, pouvant se choisir librement en fonction de criteres d’optimisation, represente le 
rapport entre l’abscisse du point d’inflexion et la valeur z = 1 . 





Variable lr»d6pendonte X 



Sinusoi'des modifiees Combinaison harmonique 

Figure 17.16 Chiffres caracteristiques pour la sinusoi'de modifiee et la combinaison harmonique 
(Selon E.Petersen [2.105] : Lois combinees pour les mouvements sans phase de repos) 

La figure ci-dessus montre la variation des divers chiffres caracteristiques en fonction du pa- 
rametre X. 

3. Choix de la fonction de transmission 

Le choix de la fonction de transmission simple ou combinee depend des contraintes impo- 
sees au tnecanisme. Les chiffres caracteristiques permettent de trouver une solution satisfai- 
sante a un type de probleme pose. Les lois les plus utilisees sont : la parabole cubique, la loi 
polynomiale P 3-4-5, la sino’ide de Bestehorn et la sinusoide a couple optimal. Si les condi- 
tions de mouvement sont plus complexes, une etude plus poussee est necessaire. 

4. Mouvement complet 

Les figures et relations proposees dans ce sous-chapitre permettent de resoudre le 
deplacement jusqu'a la vitesse nulle. Le mouvement de va et vient est obtenu en maintenant 
l'acceleration negative ou son chiffre caracteristique C a * constant au debut du mouvement de 
retour. Les relations cinematiques sont semblables a celles du mouvement d’aller et s'adaptent 
facilement aux nouvelles conditions. 

17.4.6 LOIS CINEMATIQUES 

Les lois cinematiques d’un mecanisme a came decrivent Tangle du levier ou la course de la 
tige, la vitesse, l'acceleration lineaire ou angulaire de Telement entraine en fonction du temps. 
Exprimons les valeurs de la fonction de transmission et ses derivees successives a la montee 
et a la descente. 
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Mouvement de montee 



Mouvement de descente 



y=y(x)=y m -j{z). 



y=y(x)=y m -(\ -j(z)). 



y' = y'(x) = (yjx m ).f(z), 
y" = y"{x) = ( yjx m 2 )f'(z ), 
y"'=y"'(x) = (yjx m 3 )-f"(z). 



y' = y'(z) = -(yjx d )f(z), 
y" = y"(z) = -(yjx d 2 )f(z), 
y'"=y'”(z) = -(yjx d 3 )f"(z). 



Exprimons egalement l’elongation rectiligne par w B , par vb la vitesse lineaire et par as l’acce- 
leration lineaire du centre du galet monte sur la tige en mouvement oscillatoire, par \\i B la 
position angulaire, par co B la vitesse angulaire et par as l'acceleration angulaire du levier sup- 
portant le galet. La course de montee est designee par w m et celle de descente par Wd en mou- 
vement rectiligne, celle de montee par \|/ m et cede de descente par \j/d en mouvement circu- 
late. L'angle balaye par la came pendant le mouvement de montee est cp m , pendant le mou- 
vement de descente cpa- La vitesse angulaire de la came est coo, l’acceleration angulaire ao si 
elle existe. Les lois cinematiques generates deviennent : 



Mouvement de montee 



Mouvement de descente 



1 . Mecanismes a came avec tige rectiligne 

Wb = Wm-fiz), Wb = Wd -(1 -/(z)), 

vb = (w m /(p m )-co of(z), v B = -(w d /cpd)-co of(z), 

a B = (w m /cp m )-a 0 f(z) + (w m /(p m 2 )- CO 0 2 f'(z), a B = -(w d /cpd)-a of(z) - (iv d /(pd 2 >co o 2 -f'(z). 

2. Mecanismes a came avec levier oscillant 



Vb = MV/lz), \|/ B = Vd-( 1 -ftz)), 

COB = (Vm/cpm)-(Oo-/(z), CO B = -(\|/d/(Pd)-K> 0 /(z), 

a B = (\)/m/(Pm)-a o/(z)+(Vm/(Pm 2 )-co Q-f'(z), a B = -(\|/d/(Pd)-a o/(z)-(\)/d/(Pd 2 )-co 0 2 f'(z). 

Cette collection de relations s'applique aux mecanismes a entrainement a vitesse angulaire coo 
constante ou variable. Si la vitesse angulaire de la came est constante, l’acceleration angulaire 
ao est nude et les troisiemes relations se simplificnt fortement. 



17.5 GEOMETRIE DE LA CAME 

Les dimensions geometriques d’un mecanisme a came peuvent etre choisies dans les limi- 
tes imposees par les grandeurs cinematiques et dynamiques, par la position des composants 
dans l'ensemble d'une machine. II est recommande d’etudier plusieurs variantes dimensionnel- 
les et d’optimiser la solution definitive. 

17.5.1 ANGLES DE PRESSION ET DE TRANSMISSION 

Une came bien construite doit posseder non seulement des qualites cinematiques de trans- 
formation de mouvement, mais aussi des proprietes geometriques et dynamiques adequates 
afin d'assurer un fonctionnement impeccable entre la came, le galet ou le poussoir et l’organe 
entraine dans les conditions de service imposees par l'implantation. 

En supposant dans une premiere approche du probleme toutes les pieces indefonnables et 
sans frottement, la force normale sur la came, sur la ligne de contact avec le galet ou le pous- 
soir, n’est habituellement pas dirigee suivant la tangente a la trajectoire relative du centre du 
galet. L’angle a compris entre cette normale a la came et la tangente a la trajectoire du point B 
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est appele angle de pression comme dans les engrenages. Son angle complementaire [3 est 
Tangle de transmission. 




Figure 17. 17 Angle de pression a et angle de transmission [3 dans les mecanismes a came 

Pour obtenir des conditions favorables de transfert du mouvement entre la came et Torgane 
entraine, eviter les risques de coincement, Texperience a rnontre que Tangle de pression ne 
devait pas depasser les valeurs suivantes : 

- Mecanisme lent a came avec n < 0,5 tour/s, galet sur levier oscillant : a < 45°. 

- Mecanisme rapide avec n > 0,5 tour/s, galet monte sur tige rectiligne : a < 30°. 

Une diminution de Tangle de pression s'obtient par une augmentation du rayon minimal de 
la came ou par un deplacement de la trajectoire de la tige ou du levier. Le rayon minimal de la 
came devrait etre au rnoins egal a la rnontee totale du galet definie entre le rayon minimal et le 
rayon maximal. 

17.5.2 RAYON DE COURBURE DE LA CAME 

La came plane est limitee par une courbe ferrnee dont la forme depend des fonctions de 
transmission adoptees, des angles de rnontee cp m et de descente (pa, de la course lineaire ou 
angulaire, du rayon minimal de la came. La valeur du rayon de courbure en chaque point peut 
se trouver si Tequation du profil de la came est connue. 

Le rayon de courbure peut etre positif ou negatif. II est dit positif lorsque le centre de 
courbure se trouve du cote interieur de la came, il est negatif dans le cas contraire. Les rayons 
de courbure negatifs ne doivent jamais etre plus petits, en valeur absolue, que le rayon du 
galet sinon il y a interference des pro ills et le galet ne peut plus suivre la surface de la came. 
Dans le cas de mecanismes equipes de poussoir, le profil de la came ne doit jamais etre 
concave. Le rayon de courbure intervient dans la recherche de la pression hertzienne entre la 
came et le galet. Le rayon de courbure se trouve a partir de la trajectoire relative du centre du 
galet et le point de contact du galet sur la came se trouve sur la nonnale, soit la droite reliant 
le centre du galet au centre de courbure. L’angle de pression et la variation du rayon de 
courbure appartiennent aux proprietes importantes des mecanismes a came. 
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17.6 MECANISME A CAME A GALET SUR TIGE CENTREE 

Le calcul des dimensions geometriques de la came est facilite par l'emploi d’un logiciel 
evolue, les operations mathematiques etant repetitives en chaque point. Pour les cames avec 
tige centree, les relations sont relativement simples et peuvent meme s’enregistrer dans une 
calculette programmable. 

17.6.1 GRANDEURS FONDAMENTALES 

Le mecanisme a came est dit a tige centree lorsque l'axe de la tige supportant le galet 
passe par le centre de rotation de la came. Les grandeurs initiales a introduire dans le calcul 
sont : 

- la course de montee w m ou de descente Wd du centre du galet, 

- le rayon minimal de la came r mm , le rayon maximal de la came r max , 

- les angles de rotation cp m ou q>d commandant la montee ou la descente, 

- le nombre de montees et de descentes partielles pour un tour de la came, 

- le diametre du galet d g = 2 r g , 

- la frequence de rotation de la came, 

- les masses a deplacer et les efforts exterieurs sur la tige. 

Le rayon minimal a prevoir depend de Tangle de pression admissible. Dans un premier calcul, 
il est possible d’admettre : 

Lnin came — 0 ^2) ' W m . 

Le facteur de multiplication depend de Tangle de montee cp m ou de descente cpd- Plus Tangle 
est petit, plus le facteur est eleve. 

17.6.2 MISE EN EQUATION 

La mise en equation de la position du centre du galet par rapport au centre de rotation de 
la came utilise les coordonnees polaires et Tinversion du mecanisme. Le galet avec sa tige est 
suppose toumer autour du pro 111 de la came fixe dans le sens mathematique. La position ini- 
tiale du centre du galet se trouve sur l'axe de reference Ox, a la distance r mm + r g du centre de 
rotation A o place a Torigine du systeme de coordonnees. Dans la mise en equation, le galet 
avec sa tige s'est deplace d’un angle cp, le centre du galet B s'etant eloigne radialement de la 
distance w. Le rayon issu de Torigine et defini par le point B est le rayon vecteur AoB = r. Le 
profil de la came en contact avec le galet possede un rayon de courbure r cc . Dans la mise en 
equation de la came, il est admis les deplacements suivants : 

- un mouvement de montee, angle de rotation cp m , 

- un repos en position haute, 

- un mouvement de descente, angle de rotation cp d, 

- un repos en position basse, 

- un tour complet de la came pour ces quatres composantes. 

1 . Rayons et ses derivees par rapport a I'angle cp 

Les grandeurs rayon instantane r = /-(cp) et ses derivees par rapport a Tangle cp sont definies 
par les relations suivantes : 

Mouvement de montee Mouvement de descente 

1 . Rayon instantane : r = r((p) 

r = Vin + f g + w = r mm + r g + w m -J{z). r = r max + r g -w = r max + r g - rv d 
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2 . 



3. 



Derivee premiere : 
dr w 

r ' = ~ = — ’f( z ) , 
d<P <Pm 

Derivee seconde : 

d 2 r w 

dtp - 9; 




% 

<P d 



■f(z) . 





■m . 



(17.4.1) 



Le calcul repetitif des grandeurs cinematiques : elongation, vitesse, acceleration du centre 
du galet, et des grandeurs geometriques : angle de pression, rayon de courbure de la came, 
perrnet de justifier ou de modifier les grandeurs initiales. Pour diminuer Tangle de pression a, 
il faut soit augmenter le rayon minimal de la came, soit augmenter les angles de rnontee cp m ou 
de descente <pd- 





Figure 17.18 Grandeurs geometriques dans un mecanisme a came avec tige centree 
Trace graphique d'une came a partir de la trajectoire relative du centre du galet 



2. Angle de pression 

La tangente a la trajectoire relative au point B est defini par Tangle y. L'angle de trans- 
mission p ou son complement Tangle de pression a se calculent a partir de cet angle auxiliaire 
represente sur la figure 17.18 et par les relations suivantes : 

r'-sintp + r-costp 



sin y = ■ 



y/r 2 +r' 2 



cosy 



r -coscp — r -sintp 



et finalement : 



tan y = arctan 



4? + r' 2 

r' • sin tp + r -cos (p 
r' -costp-r-sincp 



(17.4.2) 



L'angle de pression de la came se trouve par : 

a = 0,5 7 t + tp - y. (17.4.3) 

La justification des relations proposees se trouve dans Tinterpretation geometrique de la deri- 
vee du rayon vecteur r par rapport a Tangle polaire 9 . Dans le cas particulier, y est Tangle 
compris entre la tangente a la courbe et le sens positif de la droite directrice correspondant a 
l'axe initial Ox. 
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Attention : Le calcul de Tangle auxiliaire y doit tenir compte du signe des fonctions trigono- 
metriques composantes siny et cosy afin d’obtenir Tangle de pression correct. 

3. Mouvement de la tige 

La commande de la tige par la rotation de la came suppose une mouvement circulaire uni- 
forme sur Tarbre moteur : eoo = constante. Les proprietes cinematiques de la tige ou du point B 
sont : 

Mouvement de montee Mouvement de descente 



- elongation : w = w m ■ f[z), 

w 

- vitesse : v = — — • coo -f(z), 

9m 

w 

- acceleration a = -f- ■ coo 2 • f'(z), 

9m 



w = w d ■ [1 -fiz)], 

V = - ^ • coo -f(z), 

9d 

a = - -^y • coo 2 ■ f'(z). (17.4.4) 

9d 



Le mouvement de la tige est positif lorsque le point B s'eloigne du centre de rotation A 0 , 
negatif lorsqu’il s’en rapproche. 



17.6.3 RAYON DE COURBURE 



Le rayon de courbure de la trajectoire relative du centre du galet par rapport a la came et le 
rayon de courbure de la came dependent directement des grandeurs fondamentales, en par- 
ticular du rayon minimal, de Tangle de rotation cp et de la fonction de transmission adoptee 
pour le mouvement. Comine les grandeurs precedentes sont exprimees en coordonnees polai- 
res, le rayon de courbure en un point quelconque de la trajectoire relative se trouve par Tex- 
pression : 



r 2 \1,5 



r = 



(r +r'~) 



+ 2 r' 2 -r r" 



(17.5.1) 



Le rayon de courbure de la came a profd exterieur, dans la meme position relative de la tige 
par rapport a la came, vaut : 



(r 2 +r' 2 ) 1,5 
r 2 +2 r' 2 -r-r 



(17.5.2) 



Un rayon de courbure positif indique un profd de came convexe, un rayon de courbure 
negatif represente une surface concave sur la came. Si la came presente des rayons de 
courbure negatifs, il faut controler la non interference entre le pro 111 de la came et celui du 
galet le long de tout le contour. 



17.6.4 PROFIL DE LA CAME 

Le profd de la came se deduit directement de la trajectoire relative du centre du galet. 
Graphiquement, ce profd est la courbe enveloppe des circonferences de rayon egal au rayon 
du galet i"g sur la trajectoire relative. Dans la plupart des positions, le point de contact P entre 
le galet et la came ne se trouve pas le rayon vecteur r(cp) mais sur la nonnale commune n, 
inclinee de Tangle de pression a par rapport a Taxe de la tige L’angle de pression sur la trajec- 
toire relative est egal a celui de la came. La figure 17.19 montre la direction des tangentes Zb 
et Zp a ces deux courbes et cede de la nonnale commune n. Le point de contact entre le galet et 
la came peut se trouver par la relation vectorielle : 

ficame = ? + • 
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Le rayon vecteur issu du centre de la came r P came et aboutissant au point de contact P se 
construit ou se calcule facilement. La construction graphique du pro til de la came consiste a 
dessiner la trajectoire relative et la courbe enveloppe, figure 17.19. Le trace graphique utilise 
l’inversion cinematique en conservant la came fixe et en deplacant la tige centree avec son 
galet autour du point A 0 de la came. 

Le profil de la came doit aussi s'exprimer sous forme de coordonnees alin de pouvoir fabri- 
quer cette piece en atelier. Soit P le point de contact entre le galet et la came et x P , v P , les 
coordonnees rectangulaires de ce point definies par rapport a Oxy. Ces deux coordonnees se 
trouvent par projection des deux rayons r et r g sur les axes : 

x p = r ■ cos cp - r g ■ cos(cp - a), 

y P = r • sincp - r g ■ sin((p - a). (17.5.3) 




Figure 17. 19 Construction du profil de la came a partir du profil enveloppe (C.c. centre de courbure) 
Position du point de contact P et coordonnees de ce point 

17.6.5 EFFORTS ET COMPORTEMENT 

Le mecanisme a tige centree est un cas particulier de la came equipee d’une tige excentree. 
La recherche des efforts et l’etude du comportement de ces deux mecanismes s'effectuera en 
detail au sous-chapitre 17.7.6. 
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17.7 MECANISME A CAME A GALET SUR TIGE EXCENTREE 

Dans certaines implementations et afin d’obtenir des conditions particulieres de transmis- 
sion comine une limitation de Tangle de pression, l'axe de la tige ne passe pas par le centre de 
rotation de la came, mais est excentre de la distance e . Ce mecanisme est le cas general d’une 
came commandant une tige equipee d’un galet. 

17.7.1 GRANDEURS FONDAMENTALES 

Les grandeurs initiales a introduire dans le calcul sont aussi : 

- la course rectiligne de montee w m ou de descente hyi du centre du galet, 

- le rayon minimal de la came r mm , le rayon maximal de la came r max , 

- les angles de rotation cp m ou cpa commandant la montee ou la descente, 

- le nombre de montees et de descentes partielles pour un tour de la came, 

- Texcentricite e et son signe, 

- le diametre du galet d g = 2 r g , 

- la frequence de rotation de la came, 

- les masses a deplacer et les efforts exterieurs sur la tige. 

Coniine pour le mecanisme a tige centree, le rayon minimal a prevoir depend de Tangle de 
pression admissible, des angles de montee et de descente et de Texcentricite. Dans un premier 
calcul, il est possible d’admettre : 

1 min came — ( 1 ^ 2) • >V m . 

Le facteur de multiplication vaut aussi une a deux fois la course maximale. 

17.7.2 MISE EN EQUATION 

La mise en equation de la trajectoire relative du centre du galet B et du pro 111 de la came 
utilise un systeme de coordonnees orthononne O x y. Le point O coincide avec le centre de ro- 
tation de la came A 0 . L'axe O x passe par le point de depart du centre du galet dans son mou- 
vement de rotation. Ainsi, la position initiale du centre du galet se trouve a la distance ty = 
V min + >g du centre de rotation. L'excentricite e est : 

- positive si l'axe de la tige, en position initiale, est tangent au cercle de rayon e en un point 
situe dans le premier quadrant. 

- negative si l'axe de la tige, en position initiale, est tangent au cercle de rayon e en un point 
se trouvant dans le quatrieme quadrant. 

Le galet avec sa tige est suppose tourner autour du profil de la came fixe dans le sens mathe- 
matique. Dans la mise en equation d'une position quelconque du galet, ce dernier s'est deplace 
angulairement de Tangle cp, le centre du galet B s'etant eloigne dans la direction de la tige de la 
distance w. Le deplacement total de montee est w m . Cette longueur est differente de la dif- 
ference des rayons A r = r max - r mm . Le rayon, issu du point O, et aboutissant au point de tan- 
gence initial de l'axe de la tige, est incline de Tangle 8 par rapport a Ox. Dans la mise en 
equation des grandeurs geometriques et cinematiques, il est admis les deplacements suivants : 

- un mouvement de montee, angle de rotation (p m , 

- un repos en position haute, 

- un mouvement de descente, angle de rotation cpd, 

- un repos en position basse, 

- un tour complet de la came pour ces quatre mouvements. 
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1 . Geometrie et coordonnees du centre du galet 

L'angle 5 compris entre l'axe O x, le rayon issu du point O et aboutissant au point S, point 
de tangence du segment de droite partant du centre du galet en position initiale et se terminant 
sur le cercle de rayon e, se definit par : 

5 = arccos— . (17.6.1) 

6 > 

Le rayon de base r b est la sotnine du rayon minimal de la came et du rayon du galet : 

>b = Vin + >V (17.6.2) 

La variation de rayon A r = r max - r min = r e - r b depend du rayon de base, de l’excentricite et 
de la course du galet w m . Elle peut se trouver par : 

A r = yje 2 + (r b • sin 8 + tv m ) 2 —r h . (17.6.3) 

L'angle auxiliaire se trouve par : 

C, = (p + (8 - 0,5 n) • signe(e) . (17.6.4) 

En position quelconque du galet avec sa tige, l'axe de la tige est incline de l’angle C,. L'elon- 
gation tv et l’angle C sont des fonctions de l’angle de rotation cp de la came. Pour une excen- 
tricite positive, figure 17.20 a gauche, les coordonnees du centre du galet sont : 

x = x 1 + x 2 = r b -cos tp + tv-cos C,, 

y=y\ +y 2 = ^ b -sin(p + tv-sin (17.7.1) 




Figure 17.20 Dimensions geometriques dans le mecanisme a came avec tige excentree positivement 
Construction du profil de la came a partir de la trajectoire relative du point B 

En introduisant la fonction de transmission normee /(z), pour le mouvement de montee a par- 
tir du rayon minimal de la came, les coordonnees du centre du galet peuvent s'exprimer de la 
maniere suivante : 

x = r b -cos(cp m -z) + rv m: /fz)-cos<;, 

y = ^b' sin ( < Pm' z ) + w m ;/(z)-sini;, (17.7.2) 

avec : z = cp/cp m dans le mouvement de montee, 
z = tp/(p d dans le mouvement de descente. 
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En partant du point initial a la descente du galet, les equations parametriques se transforment 
en : 

x = r b -cos(cp d -z) + w d -[l-Xz)]-cosC, 
v = r b -sin((p d -z) + w d -[l-/(z)]-sin^ 



2. Derivees des coordonnees par rapport a I’angle cp 

Le calcul de la tangente a la trajectoire relative et au pro 111 de la came, de Tangle de pres- 
sion a et des rayons de courbure r c , r c cam e, introduit les derivees premieres et secondes des 
coordonnees par rapport a Tangle (p. 

1 . Derivees premieres 



Axe Ox 


doc 

x '= — = - r b -sin(p + w m |/(z)-cosC -/(z)-sing, 
dcp 




Axe Oy 


dv 

y'=-T = ^b-coscp + [/'(z)-sin <; +y(z)-cosg. 

dcp 


(17.7.3) 



2. Derivees secondes 

Axe Ox x"= = - ^b' cos <P + { [/”(z):/(z)] cos £ - 2/(z)-sin Q, 

dcp" 

Axe Oy y"= ^4 = - fysincp + w m { sin^ + 2/(z)-cosC}. (17.7.4) 



3. Angle de pression 



La direction de la tangente a la trajectoire relative au point B et au pro 111 de la came au 
point de contact P se trouve par : 



y'(x) = tany = 



dv 

dx 



IM 

x' (cp) ' 



L'angle de pression devient : 

a = C, - [arctani/(x) - l /2 7x] . (17.7.5) 

Get angle doit etre aussi compris entre 0° et les limites recommandees pour le mecanisme a 
tige centree. 



17.7.3 RAYON DE COURBURE 



La trajectoire relative du centre du galet par rapport au systeme de reference O x y est ex- 
primee par une fonction donnee sous forme parametrique, le parametre etant Tangle de rota- 
tion cp de la came. Les rayons de courbure, en un point quelconque de la trajectoire relative et 
du pro 111 de la came, se trouvent par la relation generale demontree en mathematiques. Le 
rayon de courbure en un point de la trajectoire relative vaut : 

(x' 2 +y' 2 f 5 



r = ■ 



x'y" 



-yx 



(17.8.1) 



Le rayon de courbure du profd de la came exterieure, dans la meme position, se trouve par : 

- (H.8.2) 



x'y" 



-yx 



s' 
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17.7.4 TRACE DE LA CAME 

A partir des grandeurs initiales et des relations generates imposees par les conditions de 
transformation de mouvement, le trace de la trajectoire relative du centre du galet et de la 
came peut se construire point par point. Les figures 17.20 et 17.21 montrent a droite deux 
cames, avec excentricite positive ou negative, meme cinematique pour une rnontee et une 
descente. 




Figure 17.21 Dimensions geometriques dans le mecanisme a came avec tige excentree negativement 
Construction du profil de la came a partir de la trajectoire relative du point B 

1 . Principe de la construction graphique : 

Apres adoption de la position de Texcentricite, positive ou negative, du deplacement de 
rnontee w m et de descente vva, du rayon minimal de la came r mm et du rayon du galet r & des 
angles de rnontee cp m et de descente cpd, de la loi norniee, calculer : 

- le rayon de base r b selon relation (17.6.2), 

- la variation des rayons A r selon (17.6.3), 

- le rayon maximal r max = r min + A r, 

- Tangle auxiliaire 8 selon (17.6.1). 

Tracer les deux cercles exterieurs : celui de la trajectoire relative r e , celui de la came r max . Les 
deux cercles interieurs sont definis par le rayon minimal r mm et par le rayon de base r b . 

Diviser Tangle de rnontee cp m et Tangle de descente cpd cn un notnbre de pas suffisant, par 
exemple tous les 5° ou 10°. Calculer Telongation w et porter cette dimension a partir de la cir- 
conference de rayon r b tangentiellement a la circonference de rayon e . Dessiner des arcs de 
cercles centres sur ces points. La courbe enveloppe est le profd de la came. Les figures 17.20 
et 17.21 montrent le principe de cette tache. 

2. Principe de la construction analytique : 

La construction analytique du profil de la came se sert de la position du centre du galet B 
et des relations developpees precedemment. Les coordonnees du point de contact P entre le 
galet et le profil de la came exterieure sont : 

x P = r b • cos (p + w ■ cos C ' r g ' cos(^-a), 

y P = r b -sin(p + rn-sin^ - r g -sin(^-a). (17.8.3) 

Les points de la courbe peuvent se calculer tous les 1° ou 2°. 
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17.7.5 CONSTRUCTION DE LA CONTRE - CAME 

Un moyen relativement simple d'eviter le decollement du galet de la surface de la came est 
d’aj outer a la came fondamentale une contre-came. Les possibility, demontrees dans les trois 
figures suivantes, sont : 

- came a galet centre avec contre-galet diametralement oppose, 

- came a galet excentre avec contre-galet dans le meme axe, 

- came a galet excentre place dans une rainure de guidage. 




Figure 17.22 Came avec contre-came symetriques a galets centres 
1. Caracteristiqu.es des cames exterieures a galets centres (Exemple : figure 17.22) 



- angle de montee : cp m = 140° 

- angle en position haute : cp h = 40° 

- angle de descente : cp d = 140° 

- angle en position basse : cp b = 40° 



- loi normee : polynome du cinquieme degre, 

- course : 2 /3 du rayon minimal de la came. 




Figure 17.23 Came et contre-came a galets excentres 
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2. Caracteristiques des cames exterieures a galets excentres (Exemple : figure 17.23) 

La figure 17.23 represente les deux cames a galets excentres separement afin de bien voir 
la forme des deux profils. Les caracteristiques sont : 



- angle de montee : cp m = 140° 

- angle en position haute : cp h = 40° 

- angle de descente : cp d = 1 10° 

- angle en position basse : cp b = 70° 



- loi normee : polynome du cinquieme degre, 

- course : 2 /3 du rayon minimal de la came, 

- excentricite : 73 du rayon minimal. 




Figure 17.24 Deux cames avec galet place dans une rainure 
3. Caracteristiques des cames a galets places dans une rainure (Exemple : figure 17.24) 



- angle de montee : cp m = 140° 

- angle en position haute : cp h = 40° 

- angle de descente : cp d = 1 10° 

- angle en position basse : cp b = 70° 



- loi normee : polynome du cinquieme degre, 

- course : 2 /3 du rayon minimal de la came, 

- excentricite : 73 du rayon minimal. 

Les designations des angles de rotation sont identiques sur les deux cames. Le mouvement de 
montee correspond au deplacement de la tige vers la droite. 

17.7.6 EFFORTS DANS LE MECANISME 

Les efforts dans le mecanisme proviennent essentiellement de la force appliquee a l'ex- 
tremite de la tige F^ due a la charge et de l’effet d’inertie des masses a deplacer F A = m-(-a). 

1 . Hypotheses initiales 
Les hypotheses de calcul sont : 

- le mecanisme est constitue par une came a galet equipe d’une tige excentree, 

- le contact entre la came et le galet est assure par un ressort, 

- le coefficient de frottement u entre la tige et les guidages est independant de la vitesse, 
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- la charge F c h, appliquee a l’extremite de la tige, est exprimee en fonction de l’elongation w, 
le sens de cette force est admis dirige vers le centre de rotation de la came, 

- la force produite par le ressort F res , si elle existe, depend seulement de sa compression, 

cette force se definit par l’expression : F res = F res o + k-w, 
ou F res o est la force initiale apres montage et k la raideur, 

- l’epaisseur de la tige est negligee dans l’equilibre de rotation, 

- le frottement sur l’axe du galet est negligeable vis a vis des autres pertes, 

- la masse m de calcul est la reduction sur la tige de toutes les masses accelerees, 

- la force d’inertie se definit par le principe de d’Alembert : F A = m-(-a), 

- le sens positif du deplacement de la tige correspond a celui de l'axe Oy. 




Figure 17.25 Schema d'equilibre d'un mecanisme a came avec tige excentree 
Modeles pour le calcul du comportement dynamique d'un mecanisme a came et tige 



2. Equilibre de la tige 

Les conditions d’equilibre du mecanisme sont fonction de l’elongation w(cp). Le systeme 
de reference O x y est centre sur l'axe de rotation de la came, la tige etant excentree de la dis- 
tance e. Les relations d’equilibre s'ecrivent, voir figure 17.25 : 

LF X = 0 : F gx - F nl + F n2 = 0, 

LF y = ° : Fgy - Fr, - F R2 - F ch - F res - F A = 0, 

(2) = 0 h ^nt + (h + h _ w ) Fgx. ( _ d t F R1 + 0,5 d t F R2 ) = 0, 
avec : F R1 = p F nl , F R2 = p F n2 , 



Fgy = Fg cosoi, F gx = F g sina, F A = m-(-a), 



En substituant successivement les diverses expression de l’equilibre et du frottement, les com- 
posantes normales des reactions d’appui prennent les valeurs suivantes : 
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avec : 



K 2 = 



(/j - tv) • tan a 



l 2 + jii • tan a • (/ 2 + 2/j - 2w) 






(17.9.1) 



a la rnontee : signe - au denominateur, 

a la descente : signe + au denominateur. 

Les forces de frottement s’inversent et les forces normales se modifiers en consequence. 
Les intensites des composantes normales sur les guidages pennettent de controler la pression 
moyenne ou la charge equivalente, done la duree de vie de ces elements. 



3. Force normale sur le galet 

En partant de la somine des forces selon les axes O x ou O y sur les guidages, il est 
possible de trouver la composante axiale de la force totale sur le galet. Cette demiere force 
doit rester toujours superieure a zero alin d'assurer le contact entre la came et le galet. Ces 
forces se trouvent par les expressions : 



F gx F n I “ F n2 F gy • tana, 



F gy - F ch + F res + ± b'C^nl + F nl)’ 

F g = ( F n\ - F n2 )/sina = ( F gx 2 + F gy 2 )°’ 5 . (17.9.2) 

Le controle de la presence de cette force entre la came et le galet s'effectue au rnoyen de la 
composante selon l'axe Oy. La condition a remplir est : 

F gy = F ch + F ks + F K ± b'(^nl + F n2 ) > 0, (17.9.3) 

signe + pour la rnontee, 
signe - pour la descente. 

Si cette composante devient negative, les caracteristiques du ressort doivent etre modifiees de 
maniere a assurer surement un contact entre la came et le galet. La force initiale ou la raideur 
dans le ressort peut se changer en adoptant des dimensions differentes. Une representation 
graphique des diverses forces en fonction de Tangle de rotation facilite grandement l'etude. Un 
controle rapide consiste a rechercher les conditions de descente a acceleration negative car 
tres souvent la charge est nulle dans ces parcours. 

4. Couple sur la came 

Le couple a produire sur la came peut aussi se determiner a partir des conditions de 
transmission. La force normale totale sur la came est designee par F g , Tangle de pression dans 

la position occupee par le galet sur la came par a. Les projections sur le systeme d'axes O xy 
de la distance entre le centre de rotation de la came et le centre du galet sont : 

- axe Ox : x g = e, 

- axe Oy : v g = /ysind + w. 

Le couple a produire se trouve fmalement par : 

^catne — ^ F gy Ob’Shh) + H’)F gx , 

M c ame = [e-cosa + (r b -sin8 + iv)-sina]-F g . (17.9.4) 

L'excentricite e est a introduire avec son signe. 

5. Pression superficielle 

La pression superficielle entre la came et le galet se trouve en appliquant Tune des rela- 
tions de Hertz. Elle depend de la force normale sur le galet F g , de la largeur de contact b entre 
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la came et le galet si le galet est cylindrique, des rayons de courbure de la came et du galet, 
des modules d’elasticite. 

5.1 Galet cylindrique : 

Pour un contact lineique, elle se trouve par la relation simplifiee : 



Pi { — 0,418 



F G E 



V b ' T r 



avec : r x = r cc -r g /(r cc +r g ), le rayon de la came r cc s'introduisant avec son signe. 

5.2 Galet bombe : 



Le galet bombe compense les erreurs d’alignements et les deformations variables entre cet 
element et la surface active de la came. Pour un contact ponctuel, la pression maximale se 
trouve par la relation generale : 

_ K 

avec : a,b demi axes de l’ellipse de contact, voir au chapitre 2 les relations generates de Hertz. 

5.3 Controle de la pression : 



La pression doit rester admissible en tout point de la came. Cette pression depend des 
materiaux de la came et du galet ainsi que des traitements subis par ces deux pieces. 



Pression admissible entre came et galet [N/mm 2 ] 



Matiere de la came 
GG 20 

GG allie au nickel 
GS 52 

Acier cemente trempe 
20MnCr5 cemente trempe 



Matiere du galet Pression admissible 



Acier durci 45 a 50 

Acier durci 50 a 70 

Acier durci 45 

Acier durci 150 a 200 

20MnCr5 cemente trempe 200 



6. Duree de vie du galet a roulement 

Le galet suit la forme exterieure de la came et tourne generalement a vitesse angulaire va- 
riable. La vitesse circonferentielle du galet peut se determiner a partir du contour de la came. 
L'effort normal etant connu, il est possible de trouver la duree de vie du galet en calculant la 
charge equivalente au moyen de la relation generale des roulements. La longueur du pro til de 
la came se trouve par : 

Scame = f ’ >Pcame ' ~ Z + V • (17.9.5) 

9 (p=0 



Le contour de la came est calcule pratiquement en un certain nombre de points discrets. Les 
differences se recherchent successivement par : 

Ax = x i+1 - Xj, 

4v = Pi+i - Li- 

Le nombre de tours du galet par tour de la came est egal a la longueur du profd divise par la 
longueur circonferentielle du galet : 

^galet/n came — S came /(^'^g)- (17.9.6) 
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17.7.7 COMPORTEMENT DYNAMIQUE DU MECANISME 



La recherche du comportement d'un mecanisme a came necessite l’elaboration d'un mo- 
dele de substitution. Ce modele doit rester aussi simple que possible et devrait faire apparaitre 
toutes les frequences propres. La figure 17.25 a droite montre trois modeles pour le controle 
du comportement dynamique d’un mecanisme a tige excentree. Le signal d’entree sur la tige 
x(t) se compose du signal fondamental impose par le profil theorique de la came et d’un signal 
perturbateur engendre par toutes les erreurs geometriques. 



1 . Signal fondamental 



Le signal d’entree, impose par le profil de la came, est constitue soit par l’elongation 
x=x(t), la vitesse v=v(t) ou l’acceleration a=a(t). Cette derniere grandeur fait apparaitre plus 
facilement les composantes hannoniques du mouvement adopte au moyen de l’analyse de 
Fourier. A vitesse angulaire co came constante, le mouvement d’entree est periodique, periode P, 
et peut s'ecrire sous la fonne generale : 



A 00 

m =A + Z 

^ k = 1 





f 2n ^ 




2 2k ^ 


A k cos 


k ~ ®came^ 


+ B k sin 


k ~ ®came^ 




l P ) 




l P J J 



Le signal d’entree n’est pas necessairement continu et peut comporter plusieurs mouvements 
successifs de montee et de descente separes par des arrets. 

2. Modeles de calcul 

2.1 Modele 1 : ce rnodele se compose du poussoir constitue par le rouleau, de l’elasticite de la 
tige, des masses a deplacer et de la presence du ressort. La masse m x peut se trouver par : 



m x = m + m KS l 3 + m tige /2, 

d 2 * 



in 



^ ~ (4-res ^tiae)'fl k^ ge 'X. 



^ 2 ' v v res 1 ,v tige/ s 1 'Hige • 

2.2 Modele 2 : ce modele fait intervenir, en complement, la masse de la tige m tigc : 

m 2 = m + m r J 3, k tige = A £// tige , 
d 2 

m 2 ' ^2 (4-res ^ ^tige)’f2 — ^ ^tige’ftige’ 



m. 



d 2 y, ige 



+ 



d ^tige’ftige ^ ^tige’ X ' 



tlge dr 

2.3 Modele 3 : la tige est une barre elastique continue avec une masse. Les relations sont : 



P ’ 



£TM, „ d u 
-E-- 



0, avec : w 3 (0,0 = x, 



df~ dy 2 

m 3 • r (40 + AE (40 + k ies -ufl,t ) = 0. 
dr dy 

2.4 Transfonnation : au moyen de la transformation de Laplace, il est possible de trouver les 
frequences propres et les deplacements. 

3. Comportement 

Coniine seule la partie stationnaire du signal de sortie y k (t) interesse le comportement, il 
est possible d’ecrire : 



Y k (s) = G k (.s) ■ X k (.s) avec s = jco = j k (2n/P) co came , 
avec G’ k (jo)) la fonction de transfert du systeme. Comine l’amortissement est pratiquement nul, 
toutes les fonctions de transfert sont reelles. Elies peuvent se trouver a partir des relations ci- 
dessus pour les modeles proposes et donnent les frequences propres. 
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17.8 MECANISME A CAME A GALET MONTE SUR LEVIER 

Le mouvement impose par le contact entre la came et le galet monte sur un levier articule 
est un mouvement circulaire oscillatoire. A la limite, si la longueur du bras de levier etait tres 
grande par rapport aux dimensions de la came, il serait possible d’admettre un deplacement 
quasi rectiligne du galet. Les relations du mecanisme a tige excentree sont a peu pres appli- 
cables dans cette disposition. Dans le cas general, il n’est pas possible de confondre la trajec- 
toire circulaire avec une trajectoire rectiligne pour le centre du galet. La mise en equation du 
mouvement du levier fait intervenir le mouvement relatif de cette piece par rapport a la came 
et l'inversion du mecanisme. 

17.8.1 GRANDEURS FONDAMENTALES 

Les grandeurs initiales introduites dans l’etude de ce mecanisme a came sont : 

- l’entraxe a entre les deux points fixes de la came et du levier A o, B 0 , 

- la longueur du levier oscillant I = BqB, 

- les positions initiale \po et finale de montee \p m du levier oscillant BqB, 

- les courses angulaires de montee A\|/ m ou de descente A\|/d du centre du galet, 

- le rayon minimal r mm de la came, le rayon maximale de la came r max , 

- les angles de rotation cp m ou q>d commandant la montee ou la descente, 

- le nombre de montees et de descentes partielles pour un tour de la came, 

- le diametre du galet d g = 2 r g , 

- la frequence de rotation de la came, 

- les masses a deplacer et les efforts exterieurs sur le levier. 

Les contraintes imposees par le mecanisme sont : la valeur des angles de pression a et de 
transmission [3 pendant la montee et la descente, les dimensions minimale et maximale de la 
came afin d'assurer une rotation complete entre les points Aq et Bo. Les positions recomman- 
dees sont : 

- difference entre le rayon maximal et le rayon minimal : r max - r mm = (0,5 a 0,25) r m ; n , 

- afin d'assurer des angles de pression dans les limites admissibles : la position du levier 
oscillant en position mediane devrait etre telle que le triangle AqBBo soit droit au point B. 

17.8.2 MISE EN EQUATION 

La mise en equation de la trajectoire relative du centre du galet par rapport au profil de la 
came utilise le principe de l’inversion : la came est supposee fixe, reperee dans un systeme de 
coordonnees O x y centre sur le point A 0 . Dans la mise en equation des grandeurs geometri- 
ques, il est admis les deplacements suivants : 

- un mouvement de montee, angle de rotation de la came cp m , 

- un repos en position haute, 

- un mouvement de descente, angle de rotation de la came cpa, 

- un repos en position basse, 

- un tour complet de la came pour ces quatre composants. 

1 . Geometrie et coordonnees du centre du galet 

Le point fixe Bo, centre de rotation du levier oscillant, se deplace dans le sens positif 
d’angles cpj successifs definis par rapport a l'axe O x. La montee du galet correspond a un eloi- 
gnement de son centre du centre de la came Aq, la descente a un rapprochement. 

Les symboles utilises dans les diverses relations sont : 
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- l’entraxe entre les points Ao et Bo : a = AqBo, 

- la longueur du levier oscillant : / = BqB, 

- Tangle instantane de rotation de la came : cp, 

- Tangle instantane correspondant entre l'axe de reference Ox et le levier BoB : \p, 

- les coordonnees du centre du galet : abscisse : x g , 

par rapport aux axes O x et O y : ordonnee : y g , 

- un systeme de reference mobile Ox, Vi, l'axe Ox, passant par le centre de rotation du levier 
B oi suppose mobile, 

- Tangle initial du levier oscillant par rapport aOxifo. 

La projection du centre du galet B sur les deux axes de reference O x et O v se trouve en 
projetant tout d’abord ce point sur les deux axes Ox\ et Ov,. En tenant cornpte de Tangle total 
de rotation du levier oscillant, il est possible d’ecrire : 

angle total = (p + \p. (17.10.1) 

Si l'axe O x passe par le point fixe B 0 en position initiale, ce qui simplifie fortement la mise en 
equation, les projections du point B s'expriment par : 

x g = a ■ cos(p + / • cos((p + \j/), 

y g = a • simp + / • sin((p + \j/). (17.10.2) 




Figure 17.26 Grandeurs geometriques dans un mecanisme a came avec galet monte sur levier oscillant 

Dans ces deux expressions, les coordonnees du centre du galet sont des fonctions des angles cp 
et \|/. L'angle ip du levier oscillant B 0 B, impose par la loi normee et la course angulaire adop- 
tees, peut se donner par la somine : 

ip = vp 0 + Avp -/z). (17.10.3) 

Remarquons le sens de Avp dans la mise en equation : dans le mouvement de montee A\p ra est 
negatif, dans celui de descente Avpd est positif. La fonction de transmission normee est choisie 
dans la collection polynomiale ou trigonometrique proposee precedemment. 

En introduisant la relation de Tangle vp par rapport a Tangle cp, il est possible de donner les 
coordonnees du centre du galet sous la forme generale : 
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x g = a ■ coscp + / • cos[cp + \|/ 0 + Avp-/(z)], 



y g = a • sincp + / • sin(cp + \|/ 0 + Avp-/(z)]. (17.10.4) 

2. Derivees des coordonnees par rapport a 1'angle cp 

Calculons les derivees premieres et secondes des coordonnees du centre du galet par rap- 
port a Tangle cp : 

1 . Derivees premieres 



Axe O x : 
Axe Oy : 



ax dvp 

x' = — - = -a-sincp-/-sin(cp + \|/)-(lH ), 

dcp dcp 

y' = ^- = a-coscp + /-cos(cp + \|/)-(l + ^(). 
dcp dcp 



(17.10.5) 



2. Derivees secondes 



Axe Ox: x g = 
Axe Oy : y" = 



d 2 x due 2 

— f- = -a -coscp-/ • cos(cp + \{/) ■(! + - — ) -/-sin( cp + \p)- 



8 dcp 

d 2 .v g 



dcp 



d 7 \p 

dcp 2 



dcp 



= -a - sincp-/ •sin(cp + \)/)-(l + ^^) 2 +/ •cos(cp + \|/)-^-^- 

dep dcp 



. (17.10.6) 



Comine Tangle vp est une fonction de Tangle cp, les derivees premiere et seconde de cet an- 
gle apparaissant dans ces relations sont trouvees par les expressions generales. Sur la figure 
17.26, la variation de Tangle vp est negative dans le mouvement de montee car le levier os- 
cillant se deplace dans le sens horaire en s’eloignant du point Aq. II faudra tenir compte de 
cette particularite dans Tintroduction des grandeurs geometriques et cinematiques initiales. 



17.8.3 ANGLE DE PRESSION ET RAYON DE COURBURE 



1 . Angle de pression 



La pente de la tangente a la trajectoire relative du centre du galet dans la position etudiee 
se trouve par Texpression habituelle : 

y[ X ) = tany = (17.11.1) 

x s 

L'angle de pression a, defini entre la nonnale a la trajectoire du point B ou du pro 111 et la tan- 
gente a Tare de cercle decrit par le point B par rapport au point fixe Bo, peut se calculer par 
Texpression : 



a = cp + \p - arctan— . 

x' 



(17.11.2) 



Cet angle doit etre compris dans les limites proposees precedemment pour les autres cames. 



2. Rayon de courbure 

Le rayon de courbure de la came, au point de contact avec le galet, se trouve a partir des deri- 
vees premieres et secondes par la relation demontree en mathematiques : 



Came exterieure : 



r ? 



came 



«+ft ) 3/2 



(17.11.3) 
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Figure 17.27 Grandeurs geometriques dans une position de l'inversion du mecanisme 
Trace graphique d'une came avec galet monte sur un levier oscillant 

17.8.4 TRACE DE LA CAME ET DE LA CONTRE - CAME 

1 . Trace graphique de la came 

A partir des grandeurs initiales et des relations generates trouvees, le trace de la came se 
construit apres le dessin de la trajectoire relative du centre du galet. Le point d'articulation B 0 
du levier sera deplace sur une circonference de rayon egal a l’entraxe a. II est recommande 
d’adopter un intervalle angulaire suffisant cotnine Acp = 5 ou 10° selon la valeur des angles de 
montee et de descente. En portant les diverses positions du point B 0 le long de Fare de montee 
et Fare de descente, il sera possible de trouver la trajectoire relative du point B. A partir des 
ces points, tracer des arcs de cercle de rayon r g . La fonne de la came est la courbe enveloppe 
de la trajectoire relative, distante du rayon du galet r g . 

2. Construction analytique de la came 

La construction analytique du profd de la came se sert de la position du centre du galet B 
et des relations developpees precedemment. Les coordonnees du point de contact P entre le 
galet et le pro (11 de la came exterieure sont : 

x P = a-coscp + /• cos((p + \|/) + r g -cos(y + tt/2), 

y P = o-sincp + /-sin((p + \j/) + r g -sin(y + tt/2). (17. 1 1.4) 

avec : y = arctan[y'(x)] = arctan(y g 7x g ’), relation (17.11.1). 

Les points de la courbe peuvent se calculer tous les 1° ou 2° selon la precision desiree. Ces 
deux relations donnent la position initiale et finale du point P dans le mouvement de montee. 
Par exemple, pour cp = 0, soit en position initiale, les relations se simplifient en : 

x P0 = a + /-cos \j/ 0 + r g -cos(y 0 + n/2), 

y P0 = /• sin\|/ 0 + r g -sin(y 0 + n/2). 

Ces deux coordonnees permettent de trouver le rayon vecteur issu du point A 0 et aboutissant 
au point de contact Po. Le rayon initial vaut ainsi |rpo| = (xpo 2 + Vpo 2 ) 0,5 - II est egalement 
possible de trouver les coordonnees en position finale apres la montee du galet. Le rayon final 
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se trouve par une relation semblable. Ainsi le rayon minimal et le rayon maximal peuvent se 
calculer par des relations simples. 

3. Trace de la contre-came 

Pour eviter le decollement du galet du profd de la came, il est aussi possible de prevoir 
soit un ressort de pression, soit une contre-came. Le levier, avec son galet de la contre-came, 
est en principe solidaire du levier principal. La compensation du jeu inevitable et des erreurs 
de fabrication se realise tres souvent au moyen d’un levier mobile par rapport au levier princi- 
pal et d'un systeme presseur a ressort. Les leviers et les galets montes aux points B et Bi peu- 
vent avoir les memes dimensions ou des dimensions differentes. La construction de la contre- 
came se sert egalement des lois normees dites de montee et de descente, ces mouvements 
etant inverses sur ce profil. 




Figure 17.28 Came principale avec contre-came et leviers a galets 



La figure 17.28 montre le principe de la conception de la came principale et de la contre- 
came. Ces deux pieces sont representees disjointes. Les points A 0 des deux cames sont places 
sur le meme axe de rotation. Les deux leviers et galets ont memes dimensions. Les 
caracteristiques introduites dans ce mecanisme sont : 

- angle de montee : (p m = 140°, 

- angle en position haute : cp h = 40°, 

- angle de descente : cp j = 1 10°, 

- angle en position basse : cp b = 70°, 

- loi normee : polynomial du cinquieme degre, 

- course angulaire : Avp = 22,5°, 

- position, longueur du levier : en position mediane du levier, le levier est un des cotes de l'angle droit 

du triangle de base a. 

17.8.5 EFFORTS DANS LE MECANISME A LEVIER 

Les diverses forces et couples proviennent du contact entre le profil de la came et le galet 
monte sur le culbuteur et de l’inertie des masses a deplacer. 

1 . Hypotheses initiates 

Les hypotheses introduites dans la recherche de l’equilibre dynamique sont : 

- le mecanisme se compose d'une came et d'un culbuteur equipe d’un galet, 
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- le contact entre le profit de la came et le galet est assure par un ressort, 

- les pertes par frottement dans le galet et dans l'articulation du culbuteur sont negligeables, 

- la charge F c \, appliquee sur le culbuteur est exprimee en fonction de la rotation xp, 

- le sens de cette force est tel que le moment de cette force par rapport au point Bo s'oppose 
au mouvement de rnontee du galet, 

- le moment produit par le ressort M res , s'il existe, depend seulement de la rotation du culbu- 
teur . M res M res 0 ~b k.\\f, 

- l’effet de masse, introduit dans le calcul, est le moment d’inertie de masse reduit J B0 de tou- 
tes les masses intervenant dans le mecanisme a partir du culbuteur, 

- le couple d’inertie se definit par le principe de d’Alembert : M A = Jbo - (-cx b), 

- le sens positif de la rotation se definit par le mouvement dit de "rnontee" du galet. 




Figure 17.29 Mecanisme a came et culbuteur : equilibre de la came et du culbuteur 
2. Equilibre de la came et du culbuteur 

Les conditions d’equilibre du mecanisme sont fonction de Tangle de rotation de la came et 
du culbuteur \|/(tp). 

2.1 Equilibre de la came 

En negligeant l’effet centrifuge sur l'axe de rotation, la came est sollicitee seulement par la 
force normale F c dirigee vers le centre de courbure, par la reaction d’appui et par le couple 
Mcame. Les equilibres sont : 

- equilibre de translation : F c + F A o = 0, 

- equilibre de rotation : |/W C ame| = e F \F C . 

2.2 Equilibre du levier culbuteur 

Le systeme de reference ObXbVb passe par le point B t] . Le culbuteur est sollicite par la 
force nonnale sur le galet K la reaction d’appui F B0 , la force du ressort F res , la charge F ch et 
par le couple provoque par Tinertie des masses en rotation M A . Toutes ces forces se laissent 
projeter sur le systeme d’axes rectangulaires OuXm et 0 B v B . Les equilibres sont : 

- equilibre selon l'axe Obx b LF x = 0 : F gx + F BOx + F resx + F chx = 0, 

- equilibre selon l'axe 0 B v B Z/\ = 0 : F gy + Fiio y + F resy + F c h y = 0, 

- equilibre de rotation point Bo £M B o = 0 : M Fg + M Fr es + M Fc h + M A = 0. 

Cette derniere relation pennet de trouver la force normale F c = F g entre le profil de la came et 
le galet en tous points. En effet, dans la representation de la fig. 17.29, la force F g est la force 
motrice sur le levier et produit le moment M Fg = /'F gt . Dans Tecriture des relations, les pro- 
jections sur les axes de toutes les forces et les moments doivent s'ecrire avec leur signe. 
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3. Pression entre le galet et le profil de la came 

Le texte donne precedemment pour la pression, point 5, est aussi applicable dans le 
mecanisme a culbuteur. La force normale sur le galet est F g et le rayon de courbure du profil 
peut se trouver en tous points par la relation generale. Sur la came, la force F g doit etre dirigee 
vers l'interieur du profil de la came afin de maintenir le contact avec le galet. Si le galet est 
cylindrique, il faut utiliser la relation correcte pour la pression, si le galet est bombe, la 
relation generale de Hertz. Les pressions admissibles sont aussi les memes. 

4. Duree de vie du galet a roulement 

Le galet suit le profil exterieur de la came et tourne generalement a vitesse angulaire va- 
riable. Le mouvement de va et vient du levier peut etre neglige dans la plupart des cas car la 
course angulaire est modeste. La longueur du profil de la came se trouve par la somine des 
segments partiels, la frequence de rotation du roulement par la relation precedente. 

5. Comportement dynamique du mecanisme 

La recherche du comportement dynamique du mecanisme a came et levier est semblable a 
celle du mecanisme a tige. Les modeles proposes pour des mouvements de translation rectili- 
gne sont a remplacer par des modeles pour mouvements en rotation. 



17.9 CAME EN CONTACT AVEC UN POUSSOIR 

Les mecanismes a cames en contact d’un poussoir sont de deux genres : poussoir monte a 
l'extremite d’une tige en mouvement rectiligne ou poussoir fixe a l'extremite fibre d’un levier 
en mouvement oscillatoire circulaire. 

17.9.1 POUSSOIR MONTE SUR UNE TIGE COULISSANTE 

Le poussoir de la tige est constitue par un appui plan, tres souvent perpendiculaire a l’axe 
de la tige. Dans la mise en equation de ce mecanisme, la direction du poussoir est oblique de 
Tangle a par rapport a l'axe de la tige. Dans ce mecanisme, Tangle de pression a et Tangle de 
transmission (3 sont constants. Us dependent seulement de Tinclinaison de l’appui par rapport a 
l'axe de la tige. Le glissement de l’appui sur le profil de la came s'effectue avec frottement 
d'ou pertes et echauffements supplementaires. 

1 . Grandeurs fondamentales 

Les grandeurs geometriques initiales introduites dans cette etude sont : 

- la course de montee w m ou de descente Wd de la tige, 

- les angles de rotation cp m ou cp d commandant la montee ou la descente, 

- le rayon minimal de la came r mm , le rayon maximal de la came r max , 

- la position de l'axe du poussoir par rapport au centre de la came, 

- le nombre de montees et de descentes partielles pour un tour de la came, 

- la frequence de rotation de la came, 

- les masses a deplacer et les efforts exterieurs. 

Les dimensions geometriques a adopter pour ce genre de came doivent pennettre d’eviter tout 
rayon de courbure negatif sur le profil de la came. Les proportions recommandees pour les 
cames a galet sont aussi valables pour les cames a poussoir plan. 

2. Mise en equation 

La mise en equation de la fonne de la came, en fonction de la loi adoptee pour le mouve- 
ment de la tige a poussoir, utilise le principe de Tinversion du mecanisme. La came est suppo- 
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see fixe, reperee par un systeme de coordonnees O x y, l'axe du poussoir se depla?ant dans le 
sens positif autour du point fixe A o confondu avec l’origine O. Les angles de rotation de la tige 
sont comptes positivement dans le sens mathematique usuel. 

En position initiale, le poussoir plan est positionne tangent a la came, le point de tangence 
B se situant sur l'axe Ox a l'abscisse ly = r mm . Lorsque la came tourne, le point de contact 
entre le poussoir et la came A ne se trouve pas necessairement au point initial B. L'angle de 
pression a, en position initiale, est l'angle compris entre l'axe O x et l'axe de la tige coulissante 
car la direction du poussoir est parallele a l'axe Oy en position de depart. 

L'excentricite de l'axe de la tige coulissante par rapport au point O est donnee par : 

e = rbsina. (17.12.1) 

Dans la mise en equation des grandeurs geometriques et cinematiques, il est admis les depla- 
cements suivants : 

- un mouvement de montee sur un angle de rotation cp m , 

- un repos en position haute, 

- un mouvement de descente sur angle de rotation cpd, 

- un repos en position basse, 

- un tour complet de la came pour les quatre mouvements composants. 




Figure 17.30 Grandeurs geometriques dans un mecanisme a came avec poussoir plan 

Mise en equation des points B et A 



3. Position du point B 

Les coordonnees du point B peuvent se trouver a partir du rayon de base r b, de la course 
de la tige wb et de l’angle de rotation cp par les deux relations, voir la figure 17.30 : 

xb = r b 'cos(p + WB'cos((p+a), 

Vb = /V sirup + WB'sin((p+a). (17. 12.2) 

4. Position du point de contact A 

Lorsque la came a tourne d’un angle (p, la course de la tige coulissante est wb et le point de 
contact entre la came et le poussoir est situe enA. Comine l’angle de pression a est constant, 
la tangente a la came peut s’exprimer par l’angle Ja '■ 
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tany A = 



dv A 

dx A 



. n 



= tan(- + (p) = - 



COSCp 

sincp 



(17.12.3) 



Les coordonnees du point A etant xa et y A , les projections de ces coordonnees sur la direction 
actuelle du rayon de base ty ou sur la nonnale permettent d’ecrire : 

xa cos(p + y A sincp = n> + wb cosa 

En calculant la derivee de cette expression et en effectuant les substitutions correspondantes, 
les coordonnees du point A du poussoir en contact avec le profd de la came peuvent se donner 
par : 

xa = (n> + wb cosa)coscp - w'b cosasincp, 

Va = O'b + wb cosa). sincp + w'b cosacoscp. (17.12.4) 

Dans ces deux expressions, la grandeur w'b peut se calculer a partir de la course du poussoir, 
de Tangle total de rotation pour la montee cp m ou la descente cpd et de la fonction normcc /(z) = 
/cp/cpm) par : 

-a la montee: wb' = — — •/'(—) , 

<Pm 9m 

- a la descente : wb' = -— •/'(—) . (17.12.5) 

9 d 9d 



5. Derivees par rapport a V angle cp 

Les derivees premieres et secondes des coordonnees des points A et B peuvent se trouver 
par les expressions generales suivantes : 

Point A 



- derivees premieres : 


*A = 


dx A 

! 9 


v' - dvA 

y a , > 








dcp 


dcp 




- derivees secondes : 


tt _ 

x a 


d x A 

* O 9 


_dy A 

y a , 9 • 


(17.13.1) 






dcp 


dcp 2 




Point B 










- derivees premieres : 


*B = 


dx B 

, 9 


v' - dV|i 

y b , ’ 








dcp 


dcp 
1 2 




- derivees secondes : 


yff — 

X g 


d x B 

- 7 9 


>f _ d y B 
y b , 9 • 


(17.13.2) 






dcp 


dcp 2 





6. Rayon de courbure 

Le rayon de courbure de la came, au point de contact A avec le poussoir plan, se trouve a 
partir des derivees premieres et secondes par : 

t ,2 , 1 2 \ 3/2 

— « + y A ) 



^ A came 



t A • yl -Ya -y 



(17.13.3) 



Coniine les coordonnees du point A dependent de la derivee de la course par rapport a Tangle 
de rotation cp, le rayon de courbure depend egalement des diverses derivees de ces grandeurs 
par rapport a cp. 
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Figure 17.3 1 Construction graphique du profil d'une came avec poussoir monte sur tige coulissante 

7. Trace de la came 

A partir des grandeurs initiales, fixees par les contraintes cinematiques imposees par les 
divers mouvements composants et des relations generates proposees pour la definition de la 
geometrie de la came, le trace du profil peut s'effectuer par voie graphique ou par voie analy- 
tique. 

7.1 Trace graphique 

Le trace graphique consiste a construire tout d’abord deux cercles centres sur le point A o : 
le cercle de rayon minimal r mm = i% l’inclinaison a de la tige en position initiale, l’excentricite 
correspondante e, le rayon maximal r max cornpte tenu de la course maxitnale definie pour la 
rnontee wumax : 

fnax = A /e 2 +(r b -cosa+rn Bmax ) 2 . (17.13.4) 

La rotation de la came et le deplacement de la tige seront simules par l'inversion du tneca- 
nisnie. Dans ce but, adopter 8 a 16 points pour chaque mouvement composant et deplacer la 
tige autour de la came en positionnant la course. Le profil de la came sera la courbe enveloppe 
des positions successives plan tangent au poussoir a la rnontee et a la descente. 

7.2 Trace analytique 

Pour un trace precis de la came, calculer la course de la tige coulissante en fonction de 
Tangle de rotation cp de la came. Calculer ensuite les coordonnees xa et va du point A et tracer 
la courbe reliant tous les points. 

Le controle de la valeur du rayon de courbure de la came en fonction de Tangle de rotation (p 
permet de deceler une ou plusieurs interferences, done des rayons negatifs. Si c'est le cas, il 
faut augmenter le rayon minimal de la came et controler de nouveau tous les rayons de cour- 
bure du profil. Un trace de la came et de Tappui plan pennet de deceler les irregularites 
eventuelles. Le plan du poussoir ne doit en aucun cas interferer avec le profil curviligne de la 
came. 
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17.10 CAME AVEC POUSSOIR SUR LEVIER 

Le mouvement impose par le contact entre la came et le poussoir plan, appartenant a un 
levier oscillant articule sur un point fixe, est un mouvement circulaire oscillatoire. Dans le cas 
general, il est necessaire de fixer le mouvement du levier autour de son point d’attache Bq et la 
forme de la came generee par les points A et B situes d'une part sur le profit de la came, d'au- 
tre part sur le profil rectiligne du levier. 

17.10.1 GRANDEURS FONDAMENTALES 

Les grandeurs initiales introduites dans l’etude du mecanisme et came et poussoir sur le le- 
vier sont principalement : 

- l’entraxe a = A 0 B 0 entre les deux points fixes de la came et du levier, 

- l’excentricite e du profil rectiligne du levier, 

- la longueur / variable du levier oscillant, 

- la position initiale du levier \j/ 0 definie par la perpendiculaire au profil du levier, 

- la position finale du levier \| i m pour une montee du levier oscillant, 

- le rayon minimal r mm de la came, le rayon maximal r max de la came, 

- le nombre de montees et le nombre de descentes pour un tour complet de la came, 

- la frequence de rotation de la came, 

- les efforts exterieurs connus ou a rechercher, 

- les masses a deplacer en rotation et en translation, 

- les conditions de frottement entre le levier et la came. 

Les proportions recommandees pour les cames avec levier a galet sont aussi applicables aux 
cames avec poussoir sur levier. 

17.10.2 MISE EN EQUATION 

La mise en equation du profil de la came utilise le principe de l’inversion du mecanisme. 
La came est supposee fixe, reperee dans un systeme de coordonnees Oxy centre sur le point 
fixe A o. Dans la mise en equation des grandeurs geometriques et cinematiques, il est admis les 
deplacements suivants : 

- un mouvement de montee, angle de rotation de la came cp m , 

- un repos en position haute, 

- un mouvement de descente, angle de rotation de la came cpd, 

- un repos en position basse, 

- un tour complet de la came pour ces quatre composantes. 

1 . Dimensions extremes de la came 

La distance entre le point de rotation A o et le point de contact A sur le profil de la came et 
le point B sur le levier varie entre le rayon minimal r mm et le rayon maximal r max , difference 
A r = r max - r min . En position dite basse, le contact entre le profil curviligne de la came et le 
profil rectiligne du levier genere le rayon minimal. En position dite haute, ce contact posi- 
tionne le rayon maximal. Ces deux dimensions peuvent se trouver par les relations suivantes : 

- rayon minimal de la came : r m j n = + e = a . cos \|/o + e, (17.14. 1) 

- rayon maximal de la came : r max = a ' cos \|/ m + e, (17. 14.2) 

avec i'b = a' cos \|/o rayon de base de la came. 
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La longueur du bras de levier et les angles imposant les positions initiale et finale du levier se 
trouvent par les relations : 

/o = a ' sin \|/o, cos\|/o = — = — — — , (17.14.3) 

a a 

V + V — P 

et : / m = a ' sin \|/ m , cos v|/ m =— = _s!55 (17.14.4) 

a a 

La difference des deux angles represente Tangle de rnontee : A\|/ m = \|/ m - v|/ 0 . 




Figure 17.32 Positions du contact aux rayons minimal et maximal 

2. Mouvements composants 

La tnise en equation du profil de la came, en fonction des diverses lois adoptees pour le 
mouvement oscillatoire du levier, s'effectue en donnant les coordonnees des points A sur le 
profil de la came et B sur le segment rectiligne du levier. En position initiale de Tetude, le 
point d’articulation B 0 du levier est place sur l'axe O x du systeme de reference. Lorsque la 
came reelle tourne de Tangle 9 , le point de contact B sur le levier se deplace le long du profil 
rectiligne du levier. Son mouvement relatif est rectiligne oscillatoire. L'angle de pression a ou 
Tangle de transmission [1 sont definis par rapport a la droite BqB et la normale au profil 
curviligne de la came toujours perpendiculaire au profil du levier. Ces deux angles varient 
avec la position du point B. 

17.10.3 PROFIL DE LA CAME 

Dans ce type de mecanisme, les points A sur la came et B sur le levier sont a chaque ins- 
tant confondus. La tnise en equation du contour de la came s'effectue en projetant les points A 
ou B sur le systeme de coordonnees. Les projections de ces deux points sur les axes Ox et Oy 
expriment le profil de la came. 

1 . Coordonnees du point B 

A partir des grandeurs donnees sur la figure 17.33 et apres rotation 9 de la came dans le 
mouvement de rnontee, Tabscisse et Tordonnee du point B se trouvent par : 

xb = a coscp + e cos(cp + \\i) + / 'cos(cp + \j/ + n/2), (17.15.1) 

Vb = a simp + esin(cp + \|/) + / ' sin(cp + \|/ + n/2). (17.15.2) 

Les coordonnees du point de contact B sont des fonctions des angles de rotation 9 et \p, de la 
longueur instantanee / du levier. L’angle \| / du levier oscillant B$B se definit entre l’axe Ox, et 
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le vecteur representant son excentricite e perpendiculaire a /. Cet angle est impose par le choix 
de la loi norm ee/(z) et la course angulaire Acp adoptees dans le mouvement composant. II peut 
s'exprimer par la relation generale : 

\\f = v|/ 0 + A\\f f(z) = vp (cp) . (17.15.3) 

Dans le mouvement de montee, Ap / = A\p m est negatif car le levier s'eloigne du centre de la 
came. II est positif dans le mouvement de descente. La fonction de transmission norm eef(z) 
est choisie dans la collection des lois polynomiales ou harmoniques. 

2. Position du point A sur la came 

Introduisons la relation de Tangle \p par rapport a Tangle de rotation cp de la came. II de- 
vient possible d'exprimer les coordonnees du profd de la came par : 



x\ = a cos(p + ecos[cp + \(/o + A\\if(z)] - / ' sin[cp + \|/ 0 + Av| ff(z)\, (17.16.1) 

Va= a'sincp + e'sin[cp + \po + A\p/(z)] + /cos[cp + \po + A\p/(z)], (17.16.2) 



Dans ces deux expressions, les coordonnees xa et va, la longueur I sont des inconnues et des 
fonctions des autres grandeurs. Eliminons la longueur variable du levier / de ces deux ex- 
pressions en observant la direction de la tangente a la came. Cette droite est inclinee de Tangle 
y par rapport a l'axe horizontal Ox : 



dv A 

tany = y' =— =- = tan(cp + \|/ 0 + A\j / 'f(z) + Till), 



dr A 



ou 



tany : 



cos[cp +y o + Ay -f(z) 
sin[cp +\)/ o + Ay -f(zj ' 



(17.16.3) 



Simplifions Tecriture en introduisant Tangle auxiliaire 8 : 



8 = ip + \\fo + A\\if(z). (17.16.4) 

Calculons la valeur de la pente de la tangente a partir des coordonnees du point A en derivant 
par rapport a Tangle cp : 

Hr 

— — = - a ■ simp - e ' sinS • ( 1 + v|/') - / cos8 • ( 1 + \(/'), 
d(p 

= a . C0S( p + e _ cos 5 • (1 + v)/') - / • sinS • (1 + \) /'), 
dcp 

avec : — = l+\j/' et ip' = •f(z). (17.16.5) 

d(p Acp 

En comparant ces diverses expressions de la tangente a la courbe et apres simplifications, 
nous obtenons : 



Longueur du levier : / = — — — • sin[i|/ 0 + A\\i f(z)\. (17.17.1) 

l + \j/' 

La longueur du levier ne depend pas de Texcentricite e. 

Les coordonnees du point A sont alors : 

x\ = a (coscp sin(\)/ 0 + Aip • /(z))-sin8)) + e-cos8, (17.17.2) 

1 + \|/' 



VA = a (sincpn sin(\)/ 0 + A\p • /(z))-cos8)) + e-sin8. (17.17.3) 

1 + \| /' 
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Figure 17.33 Mise en equation du profil de la came 



Dans ces deux expressions, la grandeur \| /' peut se calculer a partir de la course angulaire de 
inontee A\|/ m ou de descente A\|/d et de Tangle de rotation de la came Acp m ou Acpd necessaire 
pour obtenir ces mouvements sur le levier. Les expressions sont : 



a la inontee : 


A( P m Acp m 


(17.17.4) 


a la descente : 


-n? >• 

A(Pd Acp d 


(17.17.5) 



3. Derivees par rapport a V angle (p 

Les derivees premieres et secondes des coordonnees des points A et B par rapport a Tangle 
de rotation de la came peuvent se trouver par les expressions : 

Point A 



derivees premieres : 


, dx A 
x\- _, a , 

dtp 


V' - d ' V A 

y a , , 

dtp 




derivees secondes : 


XA dtp 2 ’ 


V" - ^ 

yA_ d<p J - 


(17.18.1) 



Point B 



derivees premieres : 


r' - 

X B , , 

dtp 


v' - dVfi 

7B “ d<p ’ 




derivees secondes : 


a — d x b 
B dtp 2 


_ i 2 y, 
yB ~ ' 


(17.18.2) 



4. Rayon de courbure 

Le rayon de courbure de la came, au point de contact B avec le levier oscillant plan, se 
trouve a partir des derivees premieres et secondes par : 



V A came 



« 2 + v ; 2 ) 3/2 



(17.18.3) 
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Comme les coordonnees du point A dependent de la derivee de la course angulaire par rapport 
a Tangle de rotation cp de la came, le rayon de courbure depend egalement des diverses deri- 
vees de ces grandeurs par rapport a cp. 




Figure 17.34 Construction graphique du profil d'une came avec poussoir monte sur levier oscillant 

5. Trace de la came 

A partir des grandeurs initiales, fixces par les contraintes geometriques, donnees par Vim- 
plantation, les grandeurs cinematiques imposees par les divers mouvements composants et les 
relations generates proposees pour les lois nonnees, le trace du profil de la came peut 
s'effectuer soit par voie graphique, soit par voie analytique. Cette derniere methode utilise 
directement les coordonnees du points. 

5.1 Trace graphique 

Le trace graphique consiste a construire tout d’abord deux cercles centres sur le point A o : 
le cercle de rayon minimal r mm = /y + <?, relation 17.14.1, le rayon maximal r max = r mm + A r, 
relation 17.14.2, de porter Tentraxe a entre les points fixes A o et Bo, un cercle au point B 0 
d'excentricite e. Construire au point Bq Tangle initial vpo au moyen d’un rayon issu de ce point. 

Partager Tangle de rotation Acp m necessaire au mouvement de montee en un nombre d’incre- 
ments compris entre 10 et 20. Porter les centres de rotation Boi du levier a partir du point Bo 
sur une circonference de rayon a centree sur Aq. A partir de chacun de ces centres, dessiner la 
direction du plan du levier en tenant compte des angles de rotation cp de la came et \|/ du le- 
vier. La courbe enveloppe interieure obtenue correspond au profil de la came dans le mouve- 
ment de montee. Repetez cette construction pour le mouvement de descente en decomposant 
Tangle de rotation Aipa de la came en un nombre d’increments compris entre 10 et 20, voir 
figure 17.34. 

5.2 Trace analytique 

Pour un trace precis de la came, calculer le mouvement du levier oscillant en fonction de 
Tangle de rotation cp de la came avec un increment Acp = 1° a 2°. Calculer les coordonnees xa 
et va du point de contact A et tracer les courbe de montee, en position haute, de descente, en 
position basse, reliant tous ces points. 
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17.10.4 FROTTEMENT SUR LES POUSSOIRS 

Le deplacement relatif de la surface d'appui de la came sur le plan des poussoirs provoque 
une force parasitaire de frottement. En supposant le frottement selon la loi de Coulomb, cette 
force est proportionnelle a la composante normale : 

F r = |rF n . 

La tnise en equilibre dynamique de la came, de la tige avec poussoir ou du levier avec pous- 
soir permettra de trouver les divers couples et forces appliques sur le mecanisme. 

17.11 CONCEPTION DES MECANISMES A CAMES 

Les notions developpees jusqu'ici permettent de resoudre les problemes mecaniques de ces 
convertisseurs de mouvement : cinematique des divers mouvements composants, dynamique 
des equilibres des constituants. La fonne de la partie active des cames se compose de surfaces 
curvilignes continues, a rayons de courbure variables, contrairement aux autres pieces usuel- 
les de la construction mecanique de fonnes plane ou cylindrique. Actuellement, la plupart des 
profils de came sont fabriques sur des machines a commande numerique. Le volume de don- 
nees numeriques a fournir varie d’une machine a l'autre : seulement les coordonnees du point 
de contact A ou ces coordonnees completees par le rayon de courbure du profil. 

17.11.1 CAMES 

La conception des cames pour mecanismes plans peut se subdiviser en : 

- forme fondamentale de la came avec ou sans moyeu, en une ou plusieurs pieces, 

- type de fixation sur l'arbre, 

- forme de la liaison entre la came et l'organe actionne. 

La figure 17.35 rnontre le principe des conceptions usuelles des cames. 




Came dlsque Cames avec moyeu Came en 2 pieces Came a moyeu pince 



Figure 17.35 Principe de la conception des cames pour mecanismes plans 

Le choix des matieres pour la fabrication des cames dans la construction de machines est litni- 
te aux fontes et aciers. Le tableau 17.3 donne un choix des possibility courantes, complete 
par les pressions hertzienne ou lineaire admissibles. 
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Tableau 17.3 

Choix de matieres pour la fabrication des cames et des rouleaux 



Matiere pour 
les cames 


Matiere pour 
les rouleaux 


Pression superfi- 
p (N/min 2 ) 


cielle admissible 
k (N/min 2 ) 


Remarques 

supplementaires 


GG 20 


Acier durci 


140 .. 160 


0,3 .. 0,4 


0,4% de molybdene 
ameliore la resistance 
a l'usure 


C15 

16 MnCr 5 
20 MnCr 5 


Acier durci 


450 .. 600 


3,5 .. 5,5 


Cemente trempe revenu 
profondeur 0,5.. 1,0 mm 
58 .. 62 ± 2 HRC 


C45 


Acier durci 


450 .. 600 


3,5 .. 5,5 


trempe a la flamme ou 
par induction 
profondeur 1 .. 2 mm 
58 ± 3 HRC 


Ac 60-2 


Acier durci 


200 


0,60 




GS 52 


Acier durci 


150 


0,30 





17.11.2 GALETS 

La plupart des galets modes dans les mecanismes a came sont des roulements a bague 
exterieure epaisse concus pour supporter des charges et pressions elevees. Leur surface de 
roulement est bombee ou plane. Le bombe de la bague exterieure permet de compenser les er- 
reurs de parallelismes dues aux erreurs de fabrication, de montage et aux deformations rne- 
caniques. La capacite de charge est influencee par la surface de contact entre le galet et la 
came, la deformation de la bague epaisse, les efforts variables et du parcours total. La duree 
de vie du galet et la capacite de charge radiale dynamique F r sont mentionnees dans les ta- 
bleaux des catalogues de roulements. 

Les galets de cames, type etroit, derived des roulements a billes de la serie 62. Ils ont une 
surface de roulement bombe, sont gamis de graisse et proteges par des joints. Les galets de 
cames, type large, represented une execution speciale des roulements a billes a contact obli- 
que a deux rangees de la serie 32 A, leur angle de contact etant 25°. Ils sont munis de flasque 
de protection des deux cotes, d’un trou de lubrification dans la bague interieure, de surfaces de 
roulement bombees ou cylindriques. 




Galets sur roulements d billes 






Galets sur roulements d aiguilles ou rouleaux 



Figure 17.36 Galets de cames et galets - support selon catalogue SKF 

Les galets supports sont en principe des roulements a aiguilles ou a rouleaux cylindriques a 
bague exterieure epaisse. Ils supported des charges radiales plus elevees et sont livres garnis 
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d'une graisse au lithium. Les conceptions de ces elements different principalement dans les 
caracteristiques de maintien axial. Les surfaces de roulement sont bombees ou cylindriques. 

Dans les transfonnateurs de mouvements de precision, les elements a roulements presentent 
souvent un jeu radial trop important. Les galets sont remplaces par des rouleaux pleins centres 
sur des axes avec un jeu radial de palier minimum. Le choix du diametre exterieur de tous ces 
galets ne doit pas provoquer d’interference avec le proftl de la came : 

? galet — (0j70 a 0,82) • Min |? came negatifl- 

Le galet roule et glisse sur la surface portante de la came. L'experience rnontre que le contact 
d'un galet botnbe a grand rayon de courbure sur une came non durcie superficiellement s'ef- 
fectue pratiquement avec le temps sur toute la largeur de la came. La largeur du galet sera 
choisie plus grande que celle de la came. 

Les galets places dans une rainure de came doivent toucher constamment la nietne face por- 
tante. Le passage d’une face a l’autre de la rainure obligerait le galet a changer de sens de rota- 
tion. 



17.11.3 TRINGLERIE 



La tringlerie sert a transmettre vers l’exterieur le mouvement engendre par le contact entre 
la came et le galet ou le poussoir. Ces dispositifs sont fabriques a partir de profiles, de pieces 
de fonderie, de pieces matricees ou d’ensembles soudes selon le nombre de pieces et la com- 
plexite de la configuration. Les leviers sont soit fibres, soit fixes sur l’arbre de centrage au 
point cinematique Bo. Leur conception doit eviter toute deformation incompatible avec les 
alignements entre les arbres, la came, le galet et le levier sous l’effet des charges appliquees. 

Ce danger existe en particulier pour les galets montes sur tourillon en porte-a-faux. L'emploi 
d'extremite en fourche evite un gauchissement des pieces. Les leviers solidaires des arbres 
sont fixes par goupille, clavette ajustee, p incage ou emmanchement lorsque la place le permet. 
Les mecanismes a cames equipes d'une contre-came necessitent toujours un dispositif 
d’ajustement des galets afin de garantir un fonctionnement impeccable des deux contours. 






levier pour came 

levier coude q epaisseur constante 



Figure 17.37 Exemples de montage d'un galet et leviers pour mecanismes a cames 
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17.11.4 PRESCRIPTIONS D'USINAGE 

Le calcul manuel des donnees d'usinage est un travail tres onereux. II peut s'eviter en utili- 
sant un logiciel evolue comprenant non seulement des considerations cinematiques et dynami- 
ques, mais aussi toutes les dimensions necessaires a la fabrication. Pendant l'usinage d’une 
came, le contour engendre par l'outil en rotation est un profil plus ou moins polygonal selon la 
methode introduite et le type de machine-outil. La hauteur des asperites ou erreurs creees par 
le deplacement de l’outil par rapport au profil theorique ne devrait pas depasser 0,005 a 0,04 
mm selon la qualite exigee. En comparant les coordonnees des points du profil de la came 
pour diverses lois normees, on s'apercoit que ces dimensions varient peu d’une loi a l’autre. 
Afin de garantir une fidelite cinematique suffisante, il est absolument necessaire d'assurer une 
reproduction exacte des cotes theoriques. Le positionnement de l’outil par rapport a la came 
peut s’obtenir par : 

1. un fraisage manuel radial au moyen d’un systeme de coordonnees polaires. Le deplace- 
ment de l'outil s'effectue seulement dans la direction radiale apres rotation de la came. 
Cette methode est a eviter car la precision obtenue est tres mediocre et la plupart du temps 
insuffisante. 

2. un fraisage tangentiel a partir de la coordonnee polaire r(cp f ) jusqu'a la position angulaire 
suivante cp f . La precision est legerement meilleure que dans le fraisage radial. 

3. un fraisage par deplacement rectiligne ou curviligne, avec introduction ou calcul du rayon 
de courbure, entre deux points successifs donnes par leurs coordonnees rectangulaires ou 
polaires. Cette methode impose une machine-outil a commande numerique. 

Dans l'usinage manuel de la came, la rugosite produite par le positionnement de l'outil peut 
etre reduite en choisissant un diametre d’outil plus grand que celui du galet. II faut alors con- 
troler exactement la position du centre de l’outil par rapport au profil de la came et eviter 
l’interference dans le cas de courbures a rayon negatif. Les cames prevues pour des frequences 
de rotation elevees sont rectifiees apres durcissement, rugosite recommandee N6 a N5, tole- 
rances de forme sur le contour < 0,004 mm. 



17.12 EXEMPLE DE CINEMATIQUE D’UNE CAME A LEVIER 



Soit a trouver les caracteristiques geometriques et cinematiques d’un mecanisme a came 
avec rouleau monte sur un levier oscillant. Les conditions imposees par la rotation du levier 
oscillant sont (systeme de coordonnees orthonorme et sens mathematique) : 



- mouvement 1 : angle de rotation -15° 

- mouvement 2 : angle de rotation -15° 

- mouvement 3 angle de rotation +30° 

- frequence de rotation de la came : 

- distance entre les axes de la came et du levier : 



rotation de la came de 0° a 1 10°, 
rotation de la came de 120° a 230°, 
rotation de la came de 236° a 356°, 
6 tours par seconde, 
a = 120 mm. 



L'angle de pression entre le profil de la came et le levier devrait etre compris entre ±25° afin 
de pouvoir transmettre les efforts si possible perpendiculairement au bras. 



1. CONCEPTION GEOMETRIQUE DU MECANISME 

Les dimensions geometriques sont recherchees en modifiant successivement le rayon minimal de 
la came, la longueur du levier et la position angulaire initiale de cette piece afin d'obtenir un angle de 
pression compris dans les limites proposees. Les dimensions obtenues sont : 

- longueur du culbuteur / = B () B = 70 mm, 

- angle initial du culbuteur \|/ 0 = 140°, 
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- diametre du galet d g = 30 mm. 

Ces trois dimensions imposent les rayons suivants sur la came : 

- rayon minimal r min = 65, 1 90 mm, 

- rayon maximal r max = 101 ,422 mm. 

La loi cinematique adoptee pour les trois mouvements composants est la loi polynomiale du cinquieme 
degre. Le mouvement angulaire du levier est represente sur la figure 17.38. 




0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360 

Angle de rotation de la come en degrds 

Figure 17.38 Representation de Tangle du levier \|/ en fonction de Tangle de rotation de la came cp 

pour un tour de la came 

L'allure de la courbe de l'elongation angulaire est assez semblable pour toutes les lois normees citees 
precedemment dans les tableaux. 

2. CINEMATIQUE DES MOUVEMENTS COMPOSANTS 

La frequence de rotation de la came est 6 tours par seconde. La vitesse angulaire du levier est pro- 
portionnelle a cette frequence et l'acceleration angulaire du levier proportionnelle au carre de la fre- 
quence de l'arbre moteur. 

Vitesse angulaire de la came : (Ocame = 2 nn = 37,699 rad/s, 

Carre de la vitesse angulaire : co 2 ca me = 1421,2 rad/s 2 . 
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30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360 

Angle de rotation de la came en degres 



Figure 17.39 Vitesse et acceleration angulaires du levier en fonction de Tangle de rotation de la came 
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La vitesse angulaire du levier dans les trois mouvements composants est donnee sur la figure 17.39 a 
gauche. Les deux rotations de -15° s'effectuent dans le meme intervalle de temps. L'allure de la vitesse 
angulaire est done identique. Le mouvement de retour en position initiale sur 30° genere une vitesse 
angulaire deux fois plus importante. 

L'acceleration angulaire du levier devient tres grande et atteint a peu pres 1000 rad/s 2 dans le dernier 
mouvement. Elle est representee sur la figure 17.39 a droite. 

3. RAYONS DE COURBURE ET ANGLES DE PRESSION 

Le profil de la came ne devrait pas interferer avec le profil du galet. Les dimensions geometriques 
adoptees dans le mecanisme permettent d'eviter la presence de rayons de courbure negatifs. Le rayon 
de courbure minimal vaut environ 60 mm et le rayon maximal 190 mm. La figure 17.40 a gauche 
donne la valeur du rayon de courbure sur le profil de la came. 




Angle de rotation de la came en degr6s 
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Angle de rotation de la came en degr6s 



Figure 17.40 Rayons de courbure du profil de la came et angles de pression 
en fonction de Tangle de rotation cp de la came 

La meme figure donne a droite la valeur de Tangle de pression entre le profil de la came et la direction 
du levier BqB en fonction de Tangle de rotation de la came. Get angle de pression varie entre -22° et 
+22° et remplit ainsi pleinement les conditions imposees au depart. 

4. CONCEPTION DE LA CAME 

Afin d'assurer la fidelite de la transmission du mouvement entre la came et le levier, le mecanisme 
est prevu avec une contre-came. Les leviers de la came et de la contre-came ont memes longueurs, les 
galets memes diametres. 

Le controle de ce mecanisme a came necessiterait : 

1. la determination des masses en deplacements rectilignes et circulaires, 

2. la reduction des masses en un modele simple, compte tenu des elasticites, 

3. la modelisation du mecanisme afin de trouver le comportement dynamique, 

4. la recherche des efforts exterieurs appliques sur la tringlerie, 

5. la mise en equilibre dynamique de la came, du levier et des pieces annexes, 

6. l'etude de Teffort normal entre le galet et la surface active de la came 

7. le calcul de : la pression superficielle, 

la frequence de rotation et la duree de vie du galet, 
les pertes dans les divers guidages, 

8. Tapport de modifications eventuelles afin d'optimiser la conception. 
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Premieres proposition de modifications cinematiques : 

L'observation de la variation de ^acceleration angulaire en fonction de la rotation de la came montre 
qu'il serait eventuellement possible de simplifier la suite des mouvements composants en prevoyant 
une des combinaisons cinematiques particulieres proposees. 



17.13 MECANISME A CROIX DE MALTE 

Les mecanismes a croix de Malte sont des transformateurs de mouvement qui modi (lent 
un mouvement circulaire uniforme en un mouvement discontinu de l'element entraine, en 
rotation ou en translation rectiligne. Ils sont utilises dans la commande des tables circulaires 
des machines-outils ou des postes d'us inage, dans le defilement du film des projecteurs de 
cinema, dans certains lecteurs pour l’infonnatique, etc.. 





Figure 17.42 Fonction de transfert d'un mecanisme a croix de Malte 
Croix de Malte exterieure a six branches 
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Le nom de ce mecanisme provient de la forme particuliere de l'element a mouvement discon- 
tinu. Pour des angles de rotation variables et selon la valeur des efforts a transmettre, on pre- 
fere utiliser actuellement des commandes par moteurs pas a pas ou par systemes electrohy- 
drauliques. 

17.13.1 RELATIONS GENERALES 



Si t p i represente le temps necessaire a la rotation angulaire cp p ; du doigt dans la coulisse de 
la croix, le rapport des temps d’un pas est donne par l’expression : 



h>i h>i 

V = — = — 5 

T t • + 1 ■ 

-*i ^ai 1 |, pi 



(17.19.1) 



avec Ti le temps necessaire pour effectuer un tours complet du doigt d’entrainement. Si la 
vitesse angulaire du doigt est constante, ce qui est le cas dans la plupart du temps, ce rapport 
peut aussi s’ecrire : 



v = 



<Pai+<Ppi ’ 



(17.19.2) 



si cpai est Tangle de rotation du doigt hors de la coulisse. Le nombre de branche de la croix de 
Malte est designe par n . Le temps necessaire pour une rotation complete de la croix est : 

n 

T = Y J T i =n-T l . (17.19.3) 

/= l 

Le produit n Ti n’est valable que pour les mecanismes avec rapport n constant. Si la croix de 
Malte est pourvue de branches inegales, les periodes T sont variables. 



17.13.2 PROPRIETES GENERALES 



Le principe de ce mecanisme est d’utiliser le mecanisme a bras oscillant avec une coulisse 
ouverte comine element entraine et une manivelle en rotation complete. Des que la coulisse de 
la manivelle n’est plus en contact avec la glissiere, la croix de Malte doit rester immobile. 
Habituellement, un dispositif complementaire permet d’assurer cette fonction. II existe trois 
sortes de mecanisme : la croix de Malte exterieure, la croix de Malte interieure et la croix de 
Malte a element en mouvement rectiligne. Ces trois principes peuvent se representer sous la 
forme des chaines cinematiques de la figure 17.43. 




Figure 17.43 Chaines cinematiques des mecanismes a croix de Malte 



L’angle d’entrainement d’une croix de Malte reguliere est donne par : 

2n 

Vpl=Vp2 = -" = ^rn = — ’ 



(17.20.1) 



avec : n positif pour les croix exterieures, 
n negatif pour les croix interieures. 
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Pour obtenir des conditions geometriques correctes entre les trajectoires relatives et absolues, 
du point A dans la coulisse, il faut que la tangente a la trajectoire absolue du point A de la 
manivelle soit confondue avec la direction de la coulisse au debut et a la fin du contact entre 
le doigt et la coulisse. II en resulte que : 



cp p + \|/ p = n. 

En choisissant le nombre de branches n de la croix, les angles 
deux relations. Pour une vitesse angulaire constante coa 
temps d’un pas se trouve simplement par : 

n — 2 



(17.20.2) 

cp p et \|/ p sont fixes par ces 
de la manivelle (AqA), le rapport des 



v = 



2 n 



(17.20.3) 



17.13.3 MISE EN EQUATION DU MECANISME 

Dans le mecanisme a croix de Malte exterieure, la manivelle et la croix toument dans des 
sens opposes. La rnise en equation ne tient pas cornpte d’une fag on rigoureuse du sens des 
angles et des grandeurs cinematiques. Les dimensions generates sont designees par : 

- la longueur de la manivelle /a, 

- la longueur actuelle de la coulisse oscillante b, 

- la longueur de la coulisse en position initiale bo, 

- l’entraxe ou la distance entre les deux articulations fixes Aq et Bo, soit l’entraxe a, 

- Tangle de la manivelle par rapport a l'axe de reference cp, 

- Tangle de la coulisse par rapport a l'axe de reference \| /. 





Figure 17.44 Definition des grandeurs angulaires Recherche de Tangle \\i en fonction de Tangle cp 

Lors de Tintroduction du point A de la manivelle dans la coulisse, la manivelle AqA est per- 
pendiculaire a la coulisse rectiligne B {] B. Ces deux grandeurs geometriques s'expriment en 
fonction de Tentraxe a et sont reliees par : 

/a = a' sin(\|/ p /2), 

ho = a ' cos(\|/ p /2). (17.21.1) 

L'angle de la manivelle AoA est cornpte positivement a partir de la direction A 0 Bo, Tangle de 
la coulisse BqB est cornpte positivement a partir de la directrice BqAo dans le sens horaire. 
L'angle de la manivelle AqA varie ainsi entre -cp p /2 et +cp p /2 lors de Tentrainement de la cou- 
lisse. Celui de la coulisse varie entre -v|/p/2 et +v|/ p /2. La mise en equation est semblable a celle 
du mecanisme a coulisse oscillante, Tentrainement etant limite par les deux positions pour 
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lesquelles la manivelle est perpendiculaire a la coulisse. L’angle y entre la direction BqAq et la 
coulisse se trouve par, figure 17.44 : 

l A sin cp 



et : 



tamp = 
\p = arctan 



a - / A cos tp 
sintp 

a / / A - cos (p 



(17.21.2) 



Introduisons le rapport des grandeurs geometriques constantes : 

k=- = — = . (17.21.3) 

X l A sin(\|/ / 2) 

Ecrivons l'expression de Tangle vp en fonction de Tangle cp et calculons les derivees premieres 
et secondes par rapport a cet angle : 

sintp 

\p = arctan 



£-costp 
d\p _ k- cos (p - 1 
dip l + k 2 -2£-costp’ 

d 2 \p £-(l-£ 2 )- sintp 



(17.21.4) 



dip 7 (l + k 2 -2£-costp) 7 

La derivee premiere de Tangle \p, proportionnelle a la vitesse angulaire de la coulisse, atteint 
son maximum pour tp = 0; sa valeur particuliere en ce point est : 

=t\- (17.21.5) 

dip k - 1 

La derivee seconde de Tangle \p, proportionnelle a Tacceleration angulaire de la coulisse, at- 
teint ses valeurs extremales pour un angle tp valant : 

( . r , . x 9 i°. 5 3 

1 + }. 2 



tp = arccos 



4X 



- + 



V 



^1 + ^ 2 



4k 



+ 2 



(17.21.6) 



J J 



Les grandeurs cinematiques de la croix de Malte, position, vitesse et acceleration angulaires 
se trouvent a partir de ces derivees et de l’expression de Tangle tp de la manivelle motrice en 
fonction du temps. 





Figure 17.45 Vitesse et acceleration angulaires de la croix en fonction de Tangle d'action de la 

manivelle pour des croix de Malte a n = 3, 4, 5 et 6 
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17.13.4 CINEMATIQUE DE LA CROIX DE MALTE 

Le mouvement de la croix de Malte depend des dimensions geometriques adoptees et du 
mouvement de la manivelle motrice : circulaire uniforme ou circulaire varie. 



17.13.4.1 MOUVEMENT D'ENTRAINEMENT UNIFORME 



La vitesse angulaire de la manivelle AqA est designee par co A et Tangle balaye cp est egal au 
produit de cette vitesse par le temps. Les grandeurs cinematiques sont : 



- position angulaire : 


V = 


sincp 

arctan 1 — , 


(17.22.1) 






£-coscp 




- vitesse angulaire : co B 


d\p 


Ucoscp-l 

: o 1 


(17.22.2) 


d t 


l + k 2 -2/t-coscp 




- acceleration angulaire :a B 


d 2 \p 

‘ - o 


^•(l-^ 2 )- sincp 2 

= -» r, ' CO A . 


(17.22.3) 


dr 


(l + k" -2^-coscp) - 



La vitesse et T acceleration angulaires de la coulisse sont indicees par la lettre B. 



17.13.4.2 MOUVEMENT D’ENTRAINEMENT VARIE 



Si le mouvement de la manivelle motrice est varie et donne en fonction du temps par Tex- 
pression generale : 

cp A = cp A (t) done co A = dcp A /dt et a A + 0, 

les grandeurs cinematiques du mouvement de la croix de Malte se trouvent par les expressions 
angulaires suivantes : 

sincp 

- position : \\i = arctan 1 — , (17.23.1) 

£-coscp 



- vitesse : 



d\\f _ k- cos cp — 1 dip 
d t \ + k 2 -2Ucoscp At ’ 



(17.23.2) 



acceleration : 



a B 



d 2 \|/ _ k -(l-& 2 )-sincp 



dtp 2 + d\p_ 
d t dip 



d q> 



(17.23.3) 



dr (l + k 2 -2k -cosy) 2 d t dip dr 

Attention : Dans le cas de mouvements varies de la manivelle motrice, la vitesse angulaire 
maximale et les accelerations extremales dependent non seulement de la geometric du meca- 
nisme, mais egalement des grandeurs cinematiques de la manivelle. Les vitesses et les accele- 
rations sont donnees en fonction de la position angulaire de la manivelle. 



17.13.4.3 CONSTANTE k 

La constante geometrique k depend du nombre de branches de la croix de Malte et se 
trouve, pour une croix reguliere, par : 

k _ a _ 1 _ 1 

/ A sin(\|/ p / 2) sin(7T / n) 

Pour les croix de Malte speciales a angle de coulisse \|/ p variable, chaque contact entre la ma- 
nivelle motrice et la croix necessite le calcul de la constante k. Les croix de Malte interieures 
n’ont pas d'acceleration extremales. 
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Figure 17.46 Vitesses et accelerations composantes dans le mecanisme a croix de Malte 

17.13.4.4 CONTROLE DES GRANDEURS CINEMATIQUES 

Le controle des grandeurs cinematiques, en particulier les valeurs relatives comme la vi- 
tesse et l’acceleration du point A dans la coulisse, peut s'effectuer graphiquement ou analyti- 
quement. 

1 . Vitesses absolue, relative et d'entramement 

La vitesse relative du point A dans la coulisse s'exprime en fonction de la vitesse absolue 
de ce point et de la position relative des deux pieces. La relation des mouvements relatifs 
donne : 



Vr=v a -v e , (17.24.1) 

avec : 

v r vitesse relative dans la direction de l'axe de la coulisse, 
v a vitesse absolue du point A : v a = v A = o) A ' I a, perpendiculaire a AqA, 
v e vitesse d’entramement perpendiculaire au chainon BoB : v e = ob BoB; 
cob = co e est aussi la vitesse angulaire d’entramement. 

2. Accelerations absolue, relatives et d'entramement 

L’acceleration absolue du point A est la somine des accelerations d’entramement normale 
et tangentielle, relative tangentielle et de Coriolis. L’acceleration relative nonnale est nulle si 
la coulisse est rectiligne. Sur la figure 17.46, le mouvement de la manivelle est suppose circu- 
late unifonne et la coulisse rectiligne. La relation des mouvements relatifs donne selon figure 
17.46 a droite : 

a rt = a a - a en - a et - a c , (17.24.2) 

avec : 

a n acceleration du point B dans la direction de l’axe de la coulisse, 
a a acceleration absolue du point A : a a = a\ = coa 2 ' I a (mouvement unifonne), 
c/ en acceleration d’entramement normale : a en = v e /BoB, 
ac acceleration de Coriolis : ac = 2 co e ' v r ; 

cette acceleration est perpendiculaire a la vitesse relative v r , rotation selon co e , 
a e t perpendiculaire au chainon BoB. 

Les composantes de la vitesse et de l’acceleration absolues peuvent s’exprimer analytiquement 
en fonction des angles cp et \p par projection sur la coulisse et sa perpendiculaire. 
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17.13.5 PROPRIETES DU MECANISME 

Le mecanisme a croix de Malte presente des caracteristiques cinematiques dependant du 
nombre de coulisses dans la croix. Si l’entree du doigt d’entrainement dans la coulisse de la 
croix s'effectue exactement dans la direction de celle-ci, le mouvement circulaire de la mani- 
velle motrice provoque une brusque acceleration de la croix egale a Tacceleration nonnale du 
points. 



17.13.5.1 GEOMETRIE ET CINEMATIQUE 

Le tableau 17.4 ci-apres donne les principales caracteristiques geometriques et cinemati- 
ques des mecanismes a croix de Malte avec angle constant entre les coulisses. Les derivees 
premieres et secondes sont calculees par rapport a Tangle cp. Pour obtenir la vitesse angulaire, 
multiplier les valeurs du tableau par co A , pour Tacceleration angulaire par co A . 



Tableau 17.4 

Caracteristiques du mecanisme a croix de Malte exterieure 



n 


<p P ° 


v 


k=a/l A 


V max 


V" ini 


9 1'T max) 


V max 


3 


60 


120 


1,1547 


6,4641 


1,7321 


4,76 


31,3924 


4 


90 


90 


1,4142 


2,4142 


1,0000 


11,46 


5,4070 


5 


108 


72 


1,7013 


1.4259 


0,7265 


17,57 


2.2988 


6 


120 


60 


2,0000 


1,0000 


0,5774 


22,90 


1,3496 


7 


128,6 


51,4 


2,3048 


0,7664 


0,4816 


27,56 


0,9284 


8 


135 


45 


2,6131 


0,6199 


0,4142 


31,64 


0,6998 


9 


140 


40 


2,9238 


0,5198 


0,3640 


35,26 


0,5591 


10 


144 


36 


3,2361 


0,4472 


0,3249 


38,49 


0,4648 


12 


150 


30 


3,8637 


0,3492 


0,2679 


44,00 


0,3477 


14 


154,3 


25,7 


4,4940 


0,2862 


0,2282 


48,53 


0,2782 


16 


157,5 


22,5 


5,1258 


0,2424 


0,1989 


52,32 


0,2323 


20 


162 


18 


6,3925 


0,1854 


0,1584 


58,25 


0,1755 



Symboles et signification des valeurs donnees dans le tableau : 
n nombre de branches de la croix de Malte, 

cp p angle total d’entrainement de la manivelle en degres, 

v|/ p angle en degres entre deux coulisses sur la croix, 
k rapport geometrique, 

v'max vitesse angulaire maximale de la croix pour eo A = 1 rad/s, 

\|/"ini derivee seconde en debut de mouvement ou valeur absolue de cette derivee en fin du 
mouvement, 

(p°(V max) position angulaire de la manivelle en degres pour laquelle Tacceleration angulaire 
est maximale ou minimale, 

V max valeur maximale de la derivee seconde de Tangle \p par rapport a cp. 

Les grandeurs calculees dans ce tableau montrent que la croix de Malte a trois branches pre- 
sente une acceleration initiale ou finale elevee et une acceleration maximale ou minimale tres 
grande. Ce mecanisme est a eviter si la frequence de rotation de la manivelle est rapide. 
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17.13.5.2 VARIANTES INTERESSANTES DU MECANISME 

La croix de Malte classique possede un angle constant entre les diverses coulisses et un 
seul doigt d’entrainement. En modifiant cette fonne fondamentale, il est possible d’obtenir des 
mouvements particuliers tres interessants au moyen de mecanismes a croix de Malte. Dans le 
systeme fondamental, T entrainement de la croix s'effectue pendant la rotation de Tangle cpp et 
le repos pendant la rotation (p rep os = 2 7t - cpp. 

1 . Mecanismes a plusieurs doigts d' entrainement 

Cette famille de croix de Malte permet de limiter le temps de repos entre deux mouve- 
ments de rotation de la croix. L'angle de rotation de repos peut se modifier en introduisant 
plusieurs doigts disposes a position angulaire constante ou variable. Le nombre de doigts peut 
varier de m = 1 a in max = 2 n/(n- 2), m devant rester entier. Les doigts disposes a intervalles 
angulaires constants generent des angles d’arret constants. Les doigts places a intervalles an- 
gulaires variables imposent des angles de repos variables. La figure 17.47 montre deux ver- 
sions de ce genre : 

1. Croix a cinq branches avec entrainement a trois doigts disposes a 120°, figure 17.47 a 
gauche. L'angle d’entrainement pour une croix reguliere est cp P = 108° et Tangle de croix \j/ P 
= 72°. Dans cette disposition, la croix s'arrete sur un angle de rotation de Acp = 120° - 108° 
= 12 °. 

2. Croix a cinq branches avec entrainement a trois doigts disposes a angles variables : 112°, 
130° et 118°, fig. 6.86 a droite. L’angle d’entrainement pour une croix reguliere est aussi 
cp P = 108° et Tangle de croix \|/ P = 72°. 

Dans cette disposition, la croix s'arete sur des angles de rotation : Acpi = 112° - 108° = 4°, 
Acpo = 130° - 108° = 22° et Aq> 3 = 1 18° - 108° = 10°. 





Figure 17.47 Croix de Malte a cinq branches avec trois doigts d'entrainement disposes regulierement 
et irregulierement (le systeme d'arret n'est pas represente) 

3. Croix a nombre de branches pair et angle de croix variable. Sur la figure 17.48 a gauche, 
les angles de croix sont : \|/ P i = 80° et \|/ P 2 = 100°. Comine ces angles sont differents, les 
points A i et A 2 ne se deplacent pas sur les memes circonferences. Les angles de rotation de 
la partie motrice sont cppi = 100° et cpp 2 = 80°. L'angle X comprend les angles de rotation et 
les angles d’arret de la croix : X = cppi/2 + (p rep osi + qW2. 

2. Mecanismes a un doigt et n non entier 

II est egalement possible de prevoir un rapport fractionnaire entre les rotations de la croix 
et de la manivelle. La fig. 17.48 a droite montre un exemple de ce type. La croix possede 9 
coulisses avec un angle \\ip = 40° et la manivelle un angle d’entrainement cpp = 100°. Ainsi, le 



-2.357 - 





Organes de transmission directe 



rapport des rotations est n = 4,5 . La croix doit effectuer deux tours pour neuf rotations de la 
manivelle. 





Figure 17.48 Croix de Malte a quatre branches avec angles de coulisse differents 
Croix de Malte a rapport fractionnaire n = 4,5 (le systeme d'arret n'est pas represente) 

17.13.5.3 SYSTEMES D’ARRET 

La croix de Malte est generalement sollicitee par un ou plusieurs couples et doit rester 
immobile lorsque le doigt d’entrainement n’est pas en contact avec les faces de la coulisse. Ce 
mecanisme doit comprendre un systeme d’arret. Les principales variantes sont, figure 17.49 : 

1 . Cylindre d’arret interferant avec le profil de la croix de Malte, 

2. Cylindre roulant sur des galets fixes sur la croix, 

3. Mecanisme a came et a doigt d’arretage. 




Figure 17.49 Systemes d'arretage dans les mecanismes a croix de Malte exterieure 

17.13.6 EFFORTS ET CONDITIONS DE TRANSMISSION 

La recherche des dimensions a prevoir pour les diverses pieces constituant le mecanisme a 
croix de Malte necessite la recherche des conditions de transmission entre la partie menante et 
l’arbre tnene. Les efforts dependent des couples appliques et de l’inertie des pieces. Les sens 
des couples sont : couple rnoteur M A identique a co A , couple tnene M B oppose a co B . 

17.13.6.1 PUISSANCES, COUPLES MENANT ET MENE 



Le couple sur l’arbre tnene se compose du couple statique, donne par les conditions itnpo- 
sees, et du couple dynamique a produire pour accelerer les masses en rotation. Le moment 
d’inertie de masse reduit J B sur l’arbre tnene vaut : 



«7b Aicroix L .7 [Jmassci 



-2.358 - 






17. Mecanismes a cames 



avec : 

Jbci-oix moment d’inertie de masse de la croix et de son arbre, 

Jb masse moment d’inertie de toutes les autres masses placees apres l’arbre mene. 

Les couples sur l’arbre mene se trouvent par : 

Mb - Mscharge + Jb ccb^ (17.25.1) 

avec : 

Mb charge couple statique, donne sur l'arbre de la croix, 

Jb as couple dynamique provenant de la masse et de l’acceleration angulaire. 

La puissance a produire Pb sur cet arbre, tournant a la vitesse angulaire instantanee cob, vaut : 

Pb = Mb ' cob. 

En appliquant la conservation de la puissance Pb = Pa, done en negligeant les pertes, le cou- 
ple sur l’arbre moteur Ma devient : 

M\ coA = Mb cob, 



d’ou : 



M a - -2- ■ M b 

co A 



— -( M B charge +' / B-° C b)- 

CO A 



(17.25.2) 



Cette relation peut se transfonner aisement en valeurs relatives si la vitesse angulaire de l’ar- 
bre moteur est constante : coa = constante. Divisons a gauche et a droite par k>a Jb pour rendre 
le rapport non dimensionnel : 



M a 

2 T 

co a ’ 7 B 



= V 



M 

± B charge 

V ® A ■ J B 



+\l/ " 



1 



1 



— =\i — . 



(17.25.3) 



2 

avec . IC 37[ A'iiari'.c ^'tA Jb- 

La partie droite doit etre divisee par le rendement mecanique rimcc afin de trouver le couple 
reel en fonction des angles cp ou \|/. Le rendement mecanique varie entre 0,75 pour des pieces 
centrees dans des paliers lisses et 0,95 pour des paliers a roulements. 




0 20 40 60 80 100 



Angle d actlon <p dans la croix en % 




Figure 17.50 Couples relatifs sur l’arbre moteur pour une croix a 5 branches en fonction du rapport K 

Forces et couples entre le doigt et la coulisse 

17.13.6.2 EFFORTS ENTRE LE DOIGT ET LA COULISSE 

Entre le doigt d’entrainement et la coulisse, les forces normales F A et Fb, action et reac- 
tion, sont perpendiculaires a la direction de la coulisse en negligeant les pertes. La compo- 
sante tangentielle sur la manivelle motrice F At produit un moment sur l’arbre moteur egal au 
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couple M a aux pertes pres. La force F B produit un moment sur l’arbre rnene egal au couple 
Mb. En negligeant les pertes dans le mecanisme, il est possible d’ecrire les egalites : 

Ma = /a ' F At Mb = b F B /a Fm ' g)a = b F B cob. 

La force normale sur le doigt est F B . En supposant le merne rendement que precedemment 
dans le mecanisme, cette force se trouve par : 

= (17.25.4) 

co B b 

avec M a couple rnoteur tire de la relation (17.25.3). 

Controles du mecanisme : 

Sont a controler : arbres rnenant et rnene, liaisons arbres - rnoyeux, levier de la manivelle, 
pression entre le doigt et la coulisse, axe du doigt, fixation de la croix de Malte, pression ou 
duree de vie des paliers, couple M A si possible a sens constant. 
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LOIS NORMEES POUR LES MOUVEMENTS 
DANS LES CAMES 
TABLES NUMERIQUES 

Le calcul des lois normees necessite la recherche des derivees premiere et seconde des 
diverses lois proposees dans ce cours, derivees a rechercher par rapport a la variable 
independante z. Afin de faciliter la comparaison des diverses lois, les pages suivantes 
contiennent les principales lois normees. L’ increment de la variable independante z est Az = 
0,01. Toutes les lois proposees sont a vitesses initiale et finale nulles. 

Lois polynomiales 

1 . Loi normee : Polynomial P 3-4-5 

Loi utilisee tres frequemment dans les mouvements composants. 

2. Loi nonnee : Polynomiale P 3 - 4 - 5 - 6 

Elle permet d’obtenir une acceleration presque constante. 

3. Loi nonnee : Polynomiale P 3-4-5-6-7-8 

Loi encore meilleure dans la Constance de l’acceleration. 

Lois a composantes harmoniques 

4. Loi normee : Sinoide de Bestehom 

Loi utilisee frequemment avec harmonique parfaitement connue. 

5 Loi normee : Sinusoide avec troisieme harmonique 
Cette loi permet de diminuer l’acceleration maximale. 

6 Loi normee : Sinusoide avec 3 eme et 5 eme harmonique 

Elle permet d’eviter les a-coups en debut et fin de mouvement. 

Lois a comportements particuliers 

7. Loi normee : Trapezoidale - harmonique 

Cette loi est une modification heureuse de la loi trapezoidale simple. 

8. Loi nonnee : Couple optimal 

Loi pennettant d’obtenir un couple optimal sur l’entrainement 

9. Loi nonnee : Acceleration optimale 

Loi pennettant d’obtenir un effort optimal dans le mecanisme. 
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LOI NORMEE : POL YN OMI ALE P 3-4-5 
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LOI NORMEE : POL YNOMI ALE P 3-4-5-6 
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LOI NORMEE : POL YNOMI ALE P 3-4-5-6 7-8 
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LOI NORMEE : SINOIDE DE BESTEHORN 
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LOI NORMEE : SINUSOIDE AVEC 3eme HARMONIQUE 
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LOI NORMEE : SINUSOIDE AVEC 3 & 5eme HARMONIQUES 
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LOI NORMEE : TRAPEZOID ALE + HARMONIQUE 
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LOI NORMEE : COUPLE OPTIMAL 



z 




m 


f\z) 




Z 


A z ) 


m 


f\z) 


0.00 


0.000000 


0.0000 


0.0000 




0.50 


0.500000 


1.7637 


0.0000 


0.01 


0.000010 


0.0030 


0.6065 




0.51 


0.517633 


1.7626 


- 0.2068 


0.02 


0.000081 


0.0121 


1.2049 




0.52 


0.535246 


1.7595 


- 0.4136 


0.03 


0.000272 


0.0271 


1.7875 




0.53 


0.552817 


1.7544 


- 0.6207 


0.04 


0.000642 


0.0478 


2.3468 




0.54 


0.570326 


1.7471 


- 0.8282 


0.05 


0.001246 


0.0739 


2 . 8764 




0.55 


0.587752 


1.7378 


- 1.0360 


0.06 


0.002137 


0.1052 


3.3706 




0.56 


0.605075 


1.7264 


- 1.2444 


0.07 


0.003365 


0.1412 


3.8249 




0.57 


0.622273 


1.7129 


- 1.4533 


0.08 


0.004975 


0.1815 
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